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Introducción 





1.1. Clasificación de las máquinas de fluído. Definición de turbomáquina. 

Las turbomáquinas constituyen una clase especial dentro de las máquinas de 
fluido. 

Máquinas de fluido son aquéllas que absorben energía de un fluido y restituyen 
generalmente energia mecánica en el eje. como en una turbina de vapor. que accio- 
na un generador; o energía propulsiva en el chorro, como en un turborreactor o 
un cohete: o bien absorben energía mecánica en el eje y restituyen energia a un 
fluido. Los motores Diesel, los motores de explosión, las bombas de émbolo, los 
turbocompresores, etc., еїс.. son máquinas de fluido. 


El fluído puede ser un liquido o an gas: el órgano intercambiador de energia 
mecánica y de fluído puede estar dotado de movimiento rotativo o movimiento 
alternativo: estos v otros factores pueden servir para clasificar las máquinas de 
fluído. Podemos lograr una clasificación binaria rigurosa si atendemos al prin- 
cipio de funcionamiento. 


Segün el principio de funcionamiento las máquinas de fluido se clasifican en 
turbomáquinas y máquinas de desplazamiento positivo. 

Las turbomáquinas (en abreviatura en este libro TM) se llaman también máqui- 
nas de corriente o máquinas dinámicas. En ellas el intercambio de energía es debi- 
do, como estudiaremos en el Cap. 5, a la variación del momento cinético del 
fluido en su paso por el órgano intercambiador de energía, dotado de movimiento 
rotativo, que se llama rodete. La ecuación de Euler o ecuación fundamental de 
las turbomáquinas (véanse las Secs. 5.3 у 5.4), basada en el teorema del momen- 
to cinético, es básica para el estudio de estas máquinas. 


Definición de turbomáquina 


TURBOMAQUINA ES AQUELLA MAQUINA DE FLUIDO CUYO FUNCIONAMIENTO 
SE BASA EN LA ECUACION DE EULER O ECUACION FUNDAMENTAL DE LAS 


TURBOMAQUINAS. 


El segundo grupo de máquinas de fluido incluve no sólo las máquinas de 
émbolo o máquinas alternativas. sino todas aquellas, incluso rotativas (motor 
Wankel, bomba o motor de lóbulos o de engranajes). cuvo principio de funciona- 
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miento es el principio de desplazamiento positivo. Según este principio, en las 
máquinas de desplazamiento positivo una cierta cantidad de fluído queda positi- 
vamente retenido durante su paso a través de la máquina, experimentando cam- 
bios de presión al variar el volumen del recipiente, y también por adición y sus- 
tracción de calor en las máquinas térmicas; pero sin que la variación del momen- 
to cinético del fluído juegue un papel esencial en la transformación de energía. 
Por eso estas máquinas se llaman también estáticas. 


1.2. Primera clasificación de las turbomáquinas 


Para clasificar las turbomáquinas se pueden seguir criterios diversos. El primero 
es la compresibilidad del fluído dentro de la máquina. 


Según este criterio las turbomáquinas se clasifican en turbomáquinas hidráulicas 
y turbomáquinas térmicas. 


Turbomáquinas hidráulicas (en abreviatura TMH) no son aquellas en que el fluí- 
do intercambiador de energía o fluído de trabajo es agua (aunque etimológica- 
mente esto signifique la palabra “hidráulica”), ni siquiera aquellas en que el 
fluído es un líquido; sino aquellas en que el fluído puede considerarse como in- 
compresible, porque su compresibilidad es prácticamente despreciable. 


Turbomáquina térmica (en abreviatura ТМТ) es aquella en que el fluído ha de 
considerarse como  compresible, porque su compresibilidad no es despreciable. 


Todos los cuerpos reales, sólidos, líquidos y gaseosos, son :compresibles.. Sin 
embargo, el diseño y estudio de una bomba hidráulica, por ejemplo, puede hacer- 
se suponiendo que el agua es incompresible, o sea, que su densidad o volumen es- 
pecífico permanece constante a través de la máquina: la bomba, pues, es una má- 
quina hidráulica. Por el contrario, el diseño de una turbina de gas, por ejemplo, 
no puede hacerse sin tener en cuenta la variación del volumen específico del gas 
a través de la turbina: la turbina de gas es, pues, una máquina térmica. 

Los gases son más compresibles que los líquidos. Sin embargo, no todas las 
máquinas de gases son máquinas térmicas, En efecto, el diseño de un ventilador 
de aire, por ejemplo, para pequeñas presiones no necesita tener en cuenta la peque- 
ña variación del volumen específico del aire a través de la máquina. que es despre- 
ciable: el ventilador, pues, es una máquina hidráulica. Por el contrario, el diseño 
de un compresor de aire para grandes presiones no puede hacerse sin tener en 
cuenta la variación del volumen específico a través de la máquina, que al variar 
mucho la presión, ya no es despreciable: el compresor, pues, es una máquina 
térmica. 


Más aún, en la frontera del influjo de la compresibilidad, que convencional- 
mente en los ventiladores de poca potencia y baja calidad podría establecerse 
para un incremento de presión en la máquina Ары = 1000 Ра (1) cabe la posi- 
bilidad de diseñar un ventilador como máquina hidráulica o como.máquina 


(1) Véase C. MATAIX, Turbomáquinas Hidráulicas, Sec. 14.3. 
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1.5. Dirección del flujo en el rodete de una turbomáquina 


Estudiemos la trayectoria absoluta de una partícula de fluido en el rodete, 
que es el órgano principal de una turbomáquina, en el cual se intercambia la ener- 
gía de fluído con energía mecánica o viceversa. La trayectoria de cada partícula 
se encuentra en una superficie de revolución, por lo cual será conveniente utilizar 
un sistema de coordenadas cilíndricas а, v, ғ; de manera que la coordenada a se 
mida según el eje de la turbomáquina, la coordenada о se mida a partir de un 
plano axial de referencia cualquiera y la coordenada r se mida en la dirección 
radial, perpendicular al eje de la máquina. 


En la figura 1-1 se ha trazado la trayectoria absoluta de una partícula de fluído 
en el rodete de una turbomáquina. En un punto А de esta trayectoria se definen 
los vectores, i, j, K, respectivamente en la dirección del radio, de la tangente y en 
la dirección axial, de manera que formen un triedro dextrogiro, como se indica en 
la figura. Estos tres ejes que varían su orientación en el espacio, según el punto 
considerado, constituyen el triedro intrinseco de una TM. En el caso particular de 
la figura (rodete diagonal cónico) la partícula describe su trayectoria en el rodete 
en un cono. En general la velocidad del fluído en un punto tendrá componentes 
según los tres vectores unitarios. En la figura Ces la velocidad absoluta del fluído 
en el punto А, con sus tres componentes: c, en la dirección del radio, с, en la 
dirección de la tangente a un paralelo, y c, en la dirección del eje. 


1.6. Tercera clasificación de las turbomáquinas 


Segün la dirección del flujo en el rodete las turbomáquinas se clasifican en ra- 
diales, axiales y diagonales. 


En las máquinas radiales cada partícula del fluído se mueve en el rodete en un 
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Fig, 1-3.—Trayectoria absoluta de una par- 
tícula en el rodete de una turbomáquina 
axial, y componentes de la velocidad abso- TRAYECTORIA 
luta del fluído según el triedro intrínseco, ABSOLUTA 





plano transversal al eje de la máquina (en un plano 7. D. Por lo cual, en todo punto 
del rodete la velocidad c de una partícula de fluído será: 


CST] as ue pod (1-1) 


La partícula no se desplaza en la dirección del eje, siendo el movimiento de la 
partícula un movimiento plano. En la figura 1-2 puede verse la trayectoria abso- 
luta de una partícula de fluído en una máquina radial, por ejemplo, en un com- 
presor radial, que gira con velocidad angular w, con las dos componentes de la 
velocidad absoluta del fluído en el punto A. 


En las máquinas axiales, figura 1-3, una partícula de fluido se mueve en el ro- 
dete de manera que la coordenada radial dej vector desplazamiento permanece 
constante, y por tanto, la componente radial de la velocidad de una partícula de 
fluído c, = 0; es decir, se mueve en un cilindro coaxial con el eje de la máquina 
(dicho de otra manera, la velocidad se encuentra siempre en un plano j, К). En 
las máquinas axiales: 


¿=P G +: (12) 


La partícula A se mueve describiendo una hélice en el cilindro, Otra partícula 
B se moverá en otro cilindro distinto; pero teóricamente la velocidad de cada 
partícula de fluído carece de componente radial. (Prácticamente puede existir una 
pequeña componente radial que generalmente no se tiene en cuenta en el diseño). 


En las turbomáquinas térmicas las turbomáquinas axiales constituyen el grupo 
más importante. A él están dedicados los capítulos más específicos de diseño que 
son los Caps. 8, 10, 14, 15 y 16; mientras que a las máquinas radiales y diagonales 
se refieren sólo los Caps. 12 y 13. Los restantes capítulos son de aplicación uni- 
versal, excepto cuando en el contexto se deduzca Јо contrario. 


En las máquinas diagonales (llamadas también semiaxiales, radio-axiales, o de 


flujo mixto), (Figs.1-1 y 1-4) cada partícula de fluído se mueve en el rodete en 
una superficie de revolución que tiene como eje el eje de la máquina. (Las máqui- 
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DIRECCION RADIAL 







DIRECCION AXIAL 


TRAYECTORIA ABSOLUTA 
DE UNA PARTICULA 
(Filamentó de corriente) 


DIRECCION PERIFERICA 


Fig. 1-4.—Trayectoria absoluta de una partícula en el rodete de una turbomáquina diagonal, y 
componentes de la velocidad absoluta del fluído según el triedro intrínseco, 


nas radiales y axiales son en realidad casos particulares, en que la superficie de re- 
volución es un plano transversal al eje de la máquina en las primeras, y un cilindro 
coaxial con el eje de la máquina en las segundas). En las máquinas diagonales la 
velocidad tiene las tres componentes, es decir: 


> 


> > 
Ci + it + KC (1-3) 


La fig. 1-1, corresponde a una máquina diagonal en la cual la superficie de revo- 
lución es un cono y la fig. 1-4 corresponde a una máquina diagonal en la cual la 
superficie de revolución no es desarrollable en un plano. En ambas figuras 1-1 y 
1-4 se ha dibujado también la llamada componente meridional de la velocidad, 
siendo en toda máquina: 

Q cie tke (1-4) 


donde as — vector que tiene la dirección y el módulo de la diagonal del paralelo- 
gramo formado por c; y c y se denomina componente meridional. 
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En las TM radiales, siendo c, = 0: 


Cm iQ (1-5) 
y en las TM axiales, siendo c, = 0: 
poe (1-6) 


A lo largo de todo el libro se verá siempre que en las TM el caudal se expresa en 
función de съ (c, en las máquinas axiales, с; en las radiales). Si съ = 0 el caudal 
que atraviesa la máquina es igual a cero. 


Por otra parte la transmisión de la energía se expresa en función de с. Si esta 
componente fuera igual a cero en todo el rodete el fluído no intercambiaría ener- 
gía alguna en la máquina. 


La obra que iniciamos con la publicación de este primer volumen está consagra- 
da al estudio de conjunto de todas las turbomáquinas: las tres clasificaciones de 
las TM aducidas en las Secs. 1.2, 1.4 y 1.6, se emplean en esta obra. Utilizando la 
primera como clasificación fundamental hemos dividido la obra en dos volúmenes: 
€] presente consagrado a las turbomáquinas térmicas, y otro que se consagra al 
estudio de las turbomáquinas hidráulicas. 


Unas y otras pueden subclasificarse a continuación, utilizando el segundo crite- 
rio (Sec. 1.4), en generadoras y motoras. Al grupo de máquinas térmicas genera- 
doras pertenecen los turbocompresores (en abreviatura TC) y al de máquinas mo- 
toras las turbinas de vapor (en abreviatura TV) y las turbinas de gas (en abreviatu- 
ra TG). Cada una de estas tres clases de máquinas podría a continuación volver a 
clasificarse utilizando el tercer criterio (Sec. 1.6). Así podrían estudiarse en primer 
lugar los compresores radiales, luego los diagonales y los axiales; procediendo a 
continuación de la misma manera con las turbinas de vapor, etc. Este método, sin 
embargo, conduciría a excesivas repeticiones. Por esta razón nosotros estudiaremos 
en este volumen todas las TMT en conjunto, buscando sus afinidades mutuas, ela- 
borando síntesis, y agrupándolas de maneras diversas en los distintos capítulos, 
según las clasificaciones indicadas. Así, por ejemplo, ciertas características de las 
TMT se estudian en conjunto para todas las ТУ y ТС. (Cuando queramos hablar 
de todas las turbinas térmicas, sin distinguir las ТУ de las TG utilizaremos la abre- 
viatura TT), Las características de las máquinas axiales, aplicables a las TV, TG y 
TC de flujo axial no se estudian separadamente, sino en conjunto, y así sucesiva- 
mente. 


El siguiente cuadro resume las clasificaciones indicadas. 
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1.7. Resumen de la clasificación de tas turbomáquinas 


TURBOMAQUINAS 
Según la compresibilidad del Auído 


fluido incompresible | 
HIDRAULICAS 














fluido compresible 
TERMICAS 


del rodete al flutdo 
GENERADORAS 
cción del flujo 


[ов] DIAGONALES ANALES 


Las TM radiales y diagonales pueden ser centrífugas o centrípetas. En las ТМТ 
sólo excepcionalmente son parcialmente centrípetas algunas TV (véase la fig. 13-2). 





Según ci sentido del intercambio de energía 


del fluido al rodete 
MOTORAS 





Según la «ire 














1.8, Breve descripción de las turbomáquinas térmicas 
1.8.1. Turbocompresores 


Las turbomáquinas térmicas generadoras sirven para comprimir gas y se deno- 
minan en general turbocompresores, Se pueden dividir en dos grupos: soplantes 
y turbocompresores propiamente tales, 


También hay máquinas hidráulicas generadoras para gas y se denominan ventiladores. 
Su estudio se hace junto con las restantes TH en el otro tomo de esta obra. Los ventilado- 
res son máquinas destinadas a producir un incremento de presión total Аруу, pequeño. 
Convencionalmente se fija el límite de Api para ventiladores en 1000 mm. c.a., 0 sea en 
una relación de compresión 1,1. Si el incremento de presiones no excede el valor indica- 
do la variación de volumen especifico del gas a través de la máquina podría despreciarse 
en el cálculo de la misma. Por eso el ventilador como se ha indicado, es una TMH y su 
estudio no pertenece al de las TMT .f1!. 


Los soplantes o turbosoplantes son máquinas para comprimir gases en que la re- 
lación de compresión es mayor que 7,7 y menor que 2,5 a 3,0 y que no tienen re- 
frigeración incorporada y son generalmente, no siempre, de un escalonamiento. 
Asi por ejemplo, en los convertidores de los altos hornos el compresor tiene que 
impulsar aire a una presión equivalente a la resistencia de la conducción más la re- 
sistencia de la tobera con la colada. La relación de compresión necesaria es aproxi- 


(1) Modernamente para incrementos de presión mucho menores, hasta 300 mm c.a., se tiene 
cuenta la compresibilidad en el diseño de la TM. Es decir los ventiladores hasta dicho incremen- 
to de presión se podrían diseñar como TMH. 
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Fig. 1-5.— Compresor centrífugo de 
alta presión hasta 171 bar, partido 
horizontalmente de la casa Parsons. La | 
carcasa exterior es un cilindro de pre- 
sión de paredes gruesas con dos tapas 
pesadas a los extremos. En el cilindro se 
encuentran dos toberas de entrada y sa- 
lida. Las tapas extremas alojan los cierres 
laberínticos del eje, los cojinetes de apo- 
yo y los cojinetes de empuje, La carcasa 
exterior está formada por diafragmas 
acoplados entre sí mediante largos pernos 
longitudinales. Estos diafragmas están 
partidos por un plano horizontal que 
pasa por el eje. 





madamente 3. Para este servicio se emplean de ordinario soplantes de varios esca- 
lonamientos, en los que el aire no se refrigera, lo cual en conjunto para este tipo 
de aplicación es preferible. 


Los turbocompresores son máquinas para comprimir gases en que la relación 
de compresión es mayor, y como consecuencia tienen incorporada refrigeración, а 
no ser que su destino aconseje lo contrario, como sucede en los TC de las turbinas 
de gas. Es claro que el límite en la relación de compresión para esta clasificación 
es convencional y no universalmente empleado. 


Tanto los turbosoplantes como los turbocompresores pueden ser radiales, dia- 
gonales (semiaxiales o de flujo mixto) y axiales, siendo los primeros y los últimos 
los más importantes. 


Así por ejemplo, el suministro de aire comprimido a una mina requiere presio- 
nes del orden de 6 a 7 bar. Al aumentar la relación de compresión aumenta la tem- 
peratura del aire en la compresión, y entonces resulta necesaria la refrigeración, 
ya sea interior, exterior o una combinación de ambas. Según lo dicho, para este 
servicio se requieren, pues, turbocompresores. 


Aunque en el campo de las grandes presiones el compresor alternativo es aún 
insustituible la evolución de los TC hace posible su aplicación a presiones cada día 
más elevadas, si los caudales son suficientemente elevados, desplazando en estas 
aplicaciones más y más a los compresores alternativos. Así, por ejemplo, la casa 
Parsons de Newcastle, Inglaterra los construye ya para caudales hasta 17000 m? /h 
y presiones hasta 480 bar (véase fig.1-5). 


En los últimos años los turbocompresores han evolucionado extraordinariamen- 
te, lográndose máquinas de mayor potencia unitaria y de mejor rendimiento, 
Uno de los factores que más han impulsado la investigación para lograr mejores 


rendimientos en los compresores ha sido el desarrollo espectacular de la turbina de 
gas en los últimos 35 años, ya que el compresor forma parte integral de dicha má- 
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quina. Si se tiene en cuenta que la potencia neta de una turbina de gas es igual a la 
potencia útil desarrollada por la turbina menos la potencia absorbida por el com- 
presor (véase la Sec. 4.1), se verá el papel tan importante que ha desempeñado la 
mejora del rendimiento del compresor en el desarrollo de la turbina de gas. 


En las turbinas de gas de aviación o turborreactores el compresor axial en 
comparación con el compresor centrífugo ofrece la ventaja de mayor potencia pa- 
ra una misma área transversal. Así también, el mismo avión dotado de turborreac- 
tor con compresor axial tendrá menor arrastre en igualdad de potencia que el do- 
tado de compresor centrífugo. Así se explica que pocas máquinas hayan conocido 
un desarrollo tan espectacular como el compresor axial desde la patente de Parsons 
en 1901 hasta el compresor axial actual. El compresor de Parsons tenía un rendi- 
miento de 60 por ciento, y el de los compresores actuales sobrepasa ya al 90 por 
ciento, con relaciones de compresión a veces mayores de 30. А este desarrollo 
contribuyeron principalmente en Inglaterra el Royal Aircraft Establishment, y 
en Suiza la Brown Boveri; recibiendo también un impulso grande el compresor 
axial en Alemania, donde fuc seleccionado para el tuborreactor Jumo 004. 


1.82. Turbinas de vapor 


Las turbomáquinas térmicas motoras son las turbinas de vapor y las turbinas 
de gas. 


La prehistoria de la turbina de vapor se remonta hasta el año 175 a.J. en que 
Herón de Alejandría hace ya la descripción de la primera turbina de vapor conoci- 
da. La turbina de Herón (fig. 1-6) consistía en una esfera que podía girar libre- 
mente en torno de un eje diametral, apoyada en los extremos del mismo en dos 
soportes, por cuyo interior hueco entraba en la esfera el vapor producido en un 
calderín. El vapor salía de la esfera por dos tubos diametralmente opuestos y aco- 
dados en sentidos opuestos. La turbina de Herón, en que la transformación de pre- 
sión en velocidad tenía lugar totalmente en el elemento móvil (esfera o rodete), 
era, en la nomenclatura moderna, una turbina pura de reacción, o de grado de 
reacción igual a 7. (Véase Sec. 5.6). 





Fig. 1-6.—Turbina de Herón, 
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La historia de la turbina de vapor se inició a fines del siglo pasado. Entre los 
muchos investigadores que contribuycron a su desarrollo mencionaremos sólo 
los dos principales. que fueron los creadores de las turbinas de vapor modernas. 


El primero es el genial inventor sueco De Laval (1845-1913), que creó, como 
subproducto de su desnatador centrifugo. impulsado por la necesidad de encon- 
trar un accionamiento de gran velocidad para cl mismo. la turbina de vapor de ac- 
ción, de un solo escalonarniento. llamada turbina de Laval. De Laval desarrolló 
para su turbina la tobera convergente-divereente con velocidad supersónica de sa- 
lida de vapor y el eje flexible, cuya velocidad crítica quedaba por debajo de la 
velocidad de giro de la turbina, 30000 rpm. 


El segundo es el inglés Parsons (1854-1931), quién en busca de un motor ma- 
rino apropiado, desarrolló la turbina de vapor de reacción de varios escalonamien- 


Fig. 1-7. — Esquema de una TV de acción de 
un sclo escalonamiento; turbina De Laval. 





tos. El “Turbinia”, primer barco equipado con turbina de vapor, fue fletado en 
1895, Parsons resolvió el problema de la marcha atrás mediante un doble rodete, v 
consiguió mejores rendimientos que con las máquinas alternativas de vapor que se 
utilizaban en aquel entonces. 

La propulsión de barcos de gran tonelaje exige potencias imposibles de alcanzar 
con las antiguas máquinas alternativas de vapor. Hoy la turbina de vapor compite 
con el motor Diesel en este campo y es en el de las grandes potencias muchas ve- 
ces el motor preferido. Ya en el año 1917 el crucero inglés Hood de 42000 tone- 
ladas, propulsado por turbinas de vapor, desarrollaba en sus cuatro ejes una poten- 
cia total de más de 150000 kW. 


La figura 1-7 representa un esquema de la ТУ más sencilla, turbina.de vapor de 
acción de un solo escalonamiento, que es la turbina primitiva de Laval y que Fue- 
den servir para explicar el funcionamiento de este motor. En la tobera 1 fija se 
expansiona el vapor incrementándose su energfa cinética. La velocidad de salida 
del vapor depende de la presión y temperatura del mismo antes de la tobera, así 
como de la presión que геше a la salida de la tobera, o sea a la entrada del ro- 
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dete 2, pudiéndose controlar la velocidad a la salida de la tobera, controlando 
dicha presión. En otras turbinas la tobera de la figura se sustituye por una corona 
fija de álabes que realiza el mismo papel. En los álabes móviles del rodete 2 el 
vapor cede su energía cinética obteniéndose energía útil en el eje 3 de la máquina, 
Los álabes están fijos al disco 4. En las turbinas de reacción la expansión del vapor 
se realiza no sólo en los álabes fijos sino también en los álabes móviles del rodete. 
Este en las turbinas de vapor, como en todas las TM, es el órgano intercambiador 
entre la energía del vapor y la energía mecánica, La TV es un motor de combus- 
tión externa. La combustión del carbón, fuel-oil, etc. se realiza en la caldera, que 
es un intercambiador externo de calor y los gases de combustión no se mezclan 
con el fluído de trabajo. 





Fig. 1-8.—Pequeña turbina de condensación que acciona un generador que forma parte de los 

turbogeneradores marinos de la firma Allen Sons and Company, Bedford, Inglaterra, Instala- 

ción compacta en que el condensador se integra en el pedestal de la turbina, Barcos de diferen- 

tes naciones, incluyendo España, instalaron estas turbinas con potencias que oscilan de 450 a 

1500 kW, presiones de entrada alrededor de 40 bar; temperaturas alrededor de 450 "C y vacíos 
en el condensador que oscilan entre 92,5 y 97 por ciento. 


Las TV son máquinas de gran velocidad. Si todo el salto entálpico disponible 
se transforma en energía cinética en la tobera, como en la figura 1-7, la velocidad 
del vapor a la salida de la misma es con frecuencia superior a la velocidad del so- 
nido, y la velocidad periférica del rodete u para aprovechar con buen rendimiento 
esta energía podría llegar a ser superior al límite de resistencia de los materiales 
empleados. El problema del gran número de revoluciones con el que ya se enfren- 
tó De Laval en su primera turbina se resolvió más tarde como veremos aumentan- 
do el número de las coronas móviles. En estos últimos años el salto térmico dis- 
ponible de las turbinas ha ido en constante crecimiento, al aumentar por una” 
parte la presión y temperatura del vapor en la caldera y por otra el vacío en el 
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Fé. 1-9 Corte longitudinal de una TV de la serie С de la casa AEG-Kannis, Carcasa seccionada 

horizontalmente para comodidad de revisión. TV de gran nümero de escalonamientos de reac- 

ción, con la primera corona de regulación de acción. Se construye en potencias de 300 a 30000 

kW en nueve tamanos. Regulación totalmente hidráulica. Rodete de aleación de acero al 

Cr—Mo—Va. Coronas fijas de acero con 13 por ciento de Cr. Laberintos de acero con láminas 
de bronce fosforoso, 





Fig. 1-10,—Turbina del mismo tipo de la figura 1-9 desmontada. A la izquierda el escalonamien- 
to de regulación. El número de válvulas de regulación oscila entre 2 y 5. El número de escalo- 
namientos de reacción en este tipo oscila entre 10 y 40. Rodete de tambor. 
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Fig. 1-11.—TV de condensación de doble flujo en montaje en Jos talleres de AEG-Kannis, 
destinada a accionamiento de un TC a 9000 rpm. Potencia 7,5 kW. 








Fig. 1-12.—Turbina marina de contrapresión Allen acoplada а un engranaje epicicloidal, En una 

bancada contínua está montada la turbina, la transmisión y el generador. Las potencias de estas 

turbinas son de alrededor de 500 kW y las condiciones de entrada de unos 40 bar y 500 6; y la 
presión de salida de alrededor de 1,3 bar, segün los tipos. 
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condensador. En la actualidad se construyen calderas que trabajan en condiciones 
supercríticas por encima de los 250 bar y 600 "C. Al mismo tiempo el vacío en el 
condensador se acerca cada vez más al vacío absoluto. 


En las figuras 1-8 a 1-12, así como en otras muchas de este libro, pueden verse 


esquemas y fotografías de TV modernas de diversos tipos, que se estudiarán más 
adelante. 


1.8.3. Turbinas de gas 


Con este nombre se designa un motor que ha experimentado un progreso es- 
pectacular en los últimos decenios desde poco antes del comienzo de la segunda 
guerra mundial. 


La turbina de gas en su esquema más sencillo (ciclo abierto simple), que se re- 
presenta en la figura 1-13, consta de un compresor, una cámara de combustión y 
de la turbina de gas propiamente tal. Es decir, se emplea el mismo nombre para el 
conjunto de las tres unidades mencionadas que en el caso de la figura (cámara de 
combustión de mezcla) constituye un motor de combustión interna, y para la 
turbina sola. Se evitará la ambigúedad, cuando sea preciso, empleando la desig- 
nación de motor-TG, para el primero, y unidad-TG para la segunda. 





Fig, 1-13.—Esquema de TG que funciona según ciclo abierto sencillo: MA motor de arranque; 
ТС compresor; CC cámara de combustión; TG turbina; A acoplamiento para máquina receptora, 


El esquema de la figura 1-13 funciona así: entra aire de la atmósfera al compre- 
sor TC, el cual es accionado por la unidad-TG. El aire comprimido en el compre- 
sor entre en la cámara de combustión CC, donde se inyecta y quema combustible, 
elevándose la temperatura del aire, a presión aproximadamente constante. A con- 
tinuación el aire mezclado con los productos.de combustión, a alta presión y 
temperatura, entra en la unidad TG que desarrolla la potencia necesaria para el 
accionamiento del compresor y la potencia neta adicional en el eje, al cual puede 
acoplarse un alternador o cualquier otra máquina receptora (bomba, compresor, 
etc.). Este circuito sencillo se emplea en los turborreactores de los aviones de 
reacción, pero en ellos la potencia en el eje de la unidad TG es igual a la potencia 
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de accionamiento del TC, y la potencia ütil es la potencia propulsiva desarrollada 
por el chorro. 


Además del ciclo abierto sencillo que acabamos de describir existen multitud de 
ciclos y esquemas de realización mucho más complejos en que se combinan varie- 
dad de elementos: uno o varios compresores, una o varias turbinas, intercambia- 
dores de calor diversos, etc., análogamente a como se combinan los transistores, 
resistencias, condensadores, etc., de múltiples maneras еп los circuitos electronicos. 


Los primeros motores-TG de combustión discontínua o contínua, proyectados 
en Francia y Alemania en cl primer cuarto de este siglo, presentaban rendimientos 
muy pobres, a veces no superior al 3 por ciento, y siempre inferior al 15 por 
ciento. El rendimiento bajo ha sido el obstáculo principal que ha encontrado la 
TG para competir con el motor Diesel, la TV y otros motores térmicos. Gracias, 
sin embargo, a la investigación realizada y que continúa en marcha, el rendimiento 
ha mejorado notablemente y se abren nuevos campos de aplicación a la TG, que 
aprovechan sus innegables ventajas (precio/kW instalado más reducido, arranque 
más rápido, etc.). 


El resultado de estas investigaciones ha sido pues, en primer lugar una elevación 
drástica del rendimiento lograda principalmente por dos procedimientos: mejora 
del rendimiento del compresor y elevación de la temperatura de entrada en la tur- 
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Fig. 1-14.—TG de la serie 5000 construída en colaboración de la firma Hitachi, Japón y la Gene- 
ral Electric, USA. Funciona según el ciclo sencillo no regenerativo de un solo eje. Los grupos de 
esta serie se construyen para potencias hasta 17000 kW con rendimiento de 27,8 por ciento: 
1, Bomba y motor de aceite de lubricación; 2. Motor de arranque; 3. Refigerador de aceite; 
4. Organos auxiliares montados en bancada; 5. Cojinetes de apoyo y empuje; 6. Carcasa con la 
admisión radial; 7, Alabes del compresor; 8. Compresor axial; 9. Rodete del compresor; 10. Jue- 
go anular; 11. Bulón que atraviesa el compresor; 12, Carcasa seccionada horizontalmente; 
13. Refrigeración de la carcasa de la turbina; 14, Conducto de la admisión de aire; 15. Inyector 
de combustible; 16, Cámaras de combustión de contraflujo; 17. Pieza de transición; 18. Tobera 
del primer escalonamiento (refrigerada por aire); 19. Turbina de acción de dos escalonamientos; 
20. Alabe del primer escalonamiento (refrigerado por aire); 21, Refrigeración del rodete; 22. Me- 
didor de temperatura; 23, Conducto de escape; 24, Acoplamiento de la carga; 26, Tubería 
del deflector de aceite. 
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bina, conseguida esta última gracias а la investigación metalúrgica de materiales 
para altas temperaturas. Actualmente la temperatura de entrada del gas епа 
bina es superior en muchos casos a los 1000 *C, La mejora del rendimiento se ha 
logrado también empleando ciclos diversos. Finalmente se están ensavando con 
éxito TG que funcionan en circuito cerrado con combustible sólido (polvo de 
carbón. de hulla, lignito. etc.). lo cual ciertamente по mejoraria el rendimiento, 
pero si la economia del motor. 


Ya a fines de 1967 en lluropa, USA y Japón (véase la figura 1-14) se hablan contratado läs si- 
guientes TG: 3378 (potencia total 412 MW) de potencia inferior a 750 MW; 2585 con potencias 
de 750 a 15000 KW (potencia total 11450 MW) y 556 máquinas con potencia superior 3.15 MW 
(potencia total 11850 MW) Desde entonces el mercado de las ГС experimentó un aumento 
siempre creciente 

La investigación continúa porque subsisten los mismos problemas que, hace años (aunque 
algunos se encuentran ya parcialmente resueltos) tales como la corrosión y depósitos de cenizas, 
que junto con la resistencia, imponen un límite en la éleéción de elevadás temperaturas, Поу día 
las temperaturas de 850 a 900 9C sin utilizar procedimientos muy elaborados de refrigeración, 
son dominables 

En la actualidad se estiman como combustibles ideales para las TG el gas natural y los com- 
bustibles ligeros; y no ideales los que contienen una cantidad relativamente grande de azutre 
En particular el gas natural está prácticamente exento de depósitos, lo que permite mayor 
elevación de la temperatura, y consiguientemente mayor rendimiento. Tin cambio con aceites 
pesados de gran contenido de azufre y cenizas no es posible elevar la temperatura por encima de 
los 650? C, para evitar la corrosión por $03 y Oz. 


Citemos algunos de los campos de aplicación más importantes de la TG. 


1. Históricamente una de las primeras aplicaciones de las TG, y que en la actua- 
lidad ha adquirido aun mayor importancia es la del furbosobrealimentador de los 
motores alternativos de combustión interna. El turbosobreálimentador es una TG 
sin cámara de combustión ni compresor propio, que es accionada por los gases de 
escape del motor de explosión o Diesel. La potencia útil de la TG se emplea en 
accionar un compresor que eleva la presión del aire que entra en el motor. De 
ahí el nombre de turbosobrealimentador con que se le conoce. 





Fig. 1-15 —Turbosobrealimentador Hispano- 
Suiza H-S 400. 
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La figura 1-15 corresponde al turbosobrealimentador H-S 400 construido por 
la Hispano-Suiza. que en sección longitudinal puede verse en la figura 1-16, y que 
se adapta en diferentes tamaños a motorcs Diesel rápidos de unos 500 a 1850 kW. 


El compresor centrifugo es de aleación de aluminio y la turbina axial tiene álabes 
de acero refractario. 


2, La propulsión aeronáutica fué desde el principio y seguirá siendo la aplica- 
ción más importante de las TG, 


Fig. 1-16.—Corte longitudinal 
del turbosobrealimentador His- 
pano-Suiza H-S 400: 1. carcasa 
del compresor 2. rodete del com- 
presor; 3. difusor; 4. carcasa 
principal; 5. eje; 6. turbina; 7. 
distribuidor; 8, admisión de 
gases. 





La investigación ingente realizada en este campo ha repercutido y seguirá repercutiendo en 
el desarrollo de este motor en todos los campos. 


Ya en 1976 la Pratt and Whitney, primera empresa mundial en la construcción de turborreac- 
tores de aviación, disponía de 16 bancos de pruebas: 5 para turborreactores (3 dotados de cá- 
maras de altitud), 9 para componentes, etc. А la instrumentación de estos bancos pertenecían: 
el sistema “Astrodata” con 846 canales para el banco de turborreactores con cámara de altitud, 
más otros 666 canales conectados a bancos diversos; el sistema “Sigma 8” con 1626 canales 
para el banco de pruebas de motores de dos ejes y otros 1800 canales conectados a bancos 
diversos; el sistema de datos transitorios con más de 400 canales, etc. 

La maquinaria auxiliar de estos bancos comprendía: exhaustores (totalizando 18 máquinas: 
12 TC centrífugos y 6 TC axiales) con múltiples conexiones posibles en serie y en paralelo y 
con alimentación a bancos diversos; 13 compresores; refrigeradores, calentadores; 6 calderas; 
6 bombas para agua de refrigeración etc. etc. En estos últimos años se ha ido investigando entre 
otros muchos en los campos siguientes: 


a) Dinámica, esfuerzos, fricción y refrigeración de diferentes tipos de cojinetes; análisis y 
ensayo de cojinetes lubricados con gas a presión, etc. 


b) Ruido y técnicas para su eliminación; sensores e instrumentación diversa basada en la físi- 
ca del estado sólido; absorción de energía micro-aerodinámica y acústica en tratamientos su- 
perficiales diversos; aplicación de láser y sistemas ópticos coherentes al desarrollo de técnicas 
holográficas para la medición de deformaciones, visualización del flujo y generación de sonido; 
desarrollo de la telemetría para la trasmisión de datos desde componentes de motores, girando a 
gran velocidad. 
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ак 

c) Búsqueda de soluciones analíticas y numéricas a los problemas de 1100 compresible, fenó- 
menos transitorios. capa limite: problemas de resistencia de materiales relacionados con la elas- 
ticidad, plasticidad, fluencia, esfuerzos de cargas periódicas; análisis termodinámicos y de tras- 
misión de calor en flujo subsónico, sónico. y supersónico, relrigeración. lenómenos capilares, 
etc.; desarrollo de modelos matemáticos para solucionar ecuaciones diferenciales e integrales; 
programación; CAD. CAM, etc. 

d) Investigación de la actividad cleetroquimica catalítica y del mecanismo.de la.corrosión, 

c) Desarrollo de nuevas alcaciones de alta temperatura, así como de capas protectoras contra 
la oxidación; superaleaciones y materiales refractarios; desarrollo de refuerzos con fibra para 
aplicaciones estructurales; técnicas de difracción de rayos X para aplicación a micromecánica 
y desarrollo de nuevos materiales. 





f) Desarrollo de aleaciones monocristálinas: metalurgia fisica, metalurgia de procesos, téc- 
picas nuevas de soldadura. forjado y fundición: estudios sobre la composición y estructura de 
maleriales 

Las figuras 1-17 a 1-19 representan tres turborreactores de aviación de las 
firmas MTU, Pratt and Whitney y General Electric. 1) 

La figura 1-20 corresponde a un motor turbohklice. El turbohklice es más eco- 
nómico que cl turborrcactor en velocidades inferiores de vuelo. En él el empuje 





Гір. 1-17.—Motor turbohértt TYNT, construido en siete tipos distintos por la firma M.T.U., 
Alemania. Es el turbohéliee de mayor potencia que se construye en la actualidad (1983) en el 
mundo occidental, De 2 ejes, соп compresor de baja presión de 6 escalonamientos y compresor 
de alta presión de 9. Cámara anular de combustión con 10 tubos de llama. La turbina consta de 
un escalonamiento refrigerado para accionamiento del TC de alta y de una turbina de baja 
presión de 3 escalonamientos para accionamiento del TC de baja y de la hélice, esta última a 
lravés de un engranaje planetario. Los datos lécnicos del tipo MK 515-101W, el de mayor po- 
tencia de la familia, son: Potencia máxima, 4026 kW; empuje residual, 4,74 kN; consumo espe- 
cifico de combustible, 0,307 kg/kWh; caudal másico de aire, 21,14 kg/s; relación de compre- 
sión, 13,86; temperatura entrada TG de AP, 1242 К: n hélice, 977 rpm: n eje ВР, 15250 трт; 


avia n eje AP, 18150 rpm 








(1) Las firmas alemanas M.AN. Turbo y Daimler Benz formaron al final del año 1968 la 
Entwicklungsgesellschaft fur lurbornotoren (Socjedad para el desarrollo de turbomotores), que 
con la colaboración de la Compañía Rolls-Royce inglesa se consagra a la investigación y desarro- 
llo de nuevos motores TG. 
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es producido por la hélice fundamentalmente, accionada por la TG por interme- 
dio de una transmisión y parcialmente también por la reacción del chorro. 


La teoría de la propulsión a chorro y un resumen de las aplicaciones aeronáu- 
ticas de la TG se expondrán en la Sec. 1.9. 


3. La producción de energía eléctrica, Las TG como unidades de base son eco- 
nómicamente inferiores a las TV y a los motores Diesel. Sin embargo, como uni- 
dades de punta y grupos de emergencia, se emplean cada día más y más y con po- 
tencias unitarias cada vez mayores. En efecto, las TG ofrece estas ventajas: po- 
tencia elevada por unidad de peso o de volumen; exigencia mínima de agua de 
refrigeración; posibilidad de utilizar combustible más barato que el empleado por 
los motores Diesel; gasto de entretenimiento y revisión reducidos; consumo ínfi- 
mo de lubricante y tiempo de puesta en marcha mínimo (de 2 a 10 s. de la TG pa- 
rada a plena carga). 


La TG tiene además menor coste por kW que la TV; aunque el rendimiento es 
menor, y por tanto el gasto de combustible por hora de funcionamiento mayor. 
Si el nümero de horas de funcionamiento previsto no excede de un cierto límite 





Fig. 1-18.—Turbofan con ventilador frontal, diseñado y construído por la Гута Pratt and 
Whitney, con participación de FIAT y MTU, el más moderno (1984) de los turborreactores 
de doble flujo con ventilador frontal. De dos ejes; en el de baja presión, que gira en el interior 
del eje de alta presión está instalado el ventilador de un solo escalonamiento, el TC de baja de 
4 escalonamientos y la TG de baja de cinco escalonamientos. En el de alta presión se halla el 
TC de alta de 12 escalonamientos, cuyos primeros 5 escalonamientos tienen coronas directri- 
ces de álabes orientales y la TG de alta de 2 escalonamientos. Cámara anular con 24 inyectores. 
Este motor se distingue por su notable bajo consumo específico de combustible, nive! bajo de 
ruido, baja contaminación, perfiles supercríticos de los álabes del TC de AP, etc. Con este 
motor está equipado el Boeing B757, el Airbus TA-11, etc. Algunos de sus datos técnicos son 
los siguientes: empuje máximo de arranque, 167 kN; consumo específico de combustible en 
régimen de crucero, 15,95 g/kN s; caudal de aire en el despegue, 541 kg/s; relación de bay-pass 
en marcha de crucero, 5,8:1. 
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Гір. 1-19.—Turbofan С Dos ejes. Con 
diversos tipos de la serie CF6 están equipados los aviones Airbus A300B2/B4, McDonnell- 
Douglas DC-10-30, el Boeing 747, elc. Su versión паг es el TF39, montado en el Lockheed 
C-5A Galaxia. La serie 80 de este motor Пепе un consumo especifico de combustible 6% menor, 
un 6% menos de peso y menor longitud. En 1985 el 50% de los motores del Airbus стап de 
este tipo. En un eje coaxial van montados el ventilador y el ТС de baja presión de 3 escalo- 





namientos, accionado por la TG de BP de 4 escalonamientos. ТЇ TC de АР de 14 escalonamien- 
tos es accionado por las TG de AP de 2 escalonamientos refrigerados. las coronas fijas de 


los 6 primeros escalonamientos del TC de alta presión son de alabes orientables. La cámara 
de combustión anular posee 30 inyectores. Características técnicas del tipo 80C: empuje máxi- 
mo en el despegue, 262,4 kN; empuje máximo en régimen de crucero, 56 kN; consumo espect 
fico de combustible, 17,02 g/kN s: caudal máximo de aire en el despegue, 661 kg/s; relación de 
by-pass 4,692; relación total de compresión en el despegue, 31,2:1; relación de compresión del 
ventilador en el despegue, 1,721; temperatura de entrada en TG de AP, 1306 9C, El motor 
CF6-80C2 de la figura ha sido diseñado con la tecnologla más avanzada, según el programa de 
la NASA E? (Energy Efficient Engine), alcanzando el empuje más clevado у el consumo especí- 
lico más bajo de todos los motores de aviación comercial hasta el presente (1985), destinado 
а ser el motor de los años 80 








Fig. 1-20.—Turbohélice tipo 331 de la firma Garret, USA construido en diferentes versiones 
hasta una potencia de despegue de 780kW .TC centrífugo de 2 escalonamientos de Ti forjado; 
turbina axí8l de 3 escalonamientos. 
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Fig. 1-21. —Central térmica de TG “Power Pac Duet" de la firma STAL-LAVAL de Suecia con 
dos turborreactores y una TG libre; (1) turborreactores como generadores de gas; (2) turbina 
libre; (3) alternador. 


la TG constituye la solución más económica. Para estos grupos de emergencia se 
utiliza la TG de ciclo sencillo no regenerativo, y modernamente los grupos forma- 
dos con turborreactores de aviación convencionales como generadores de gas y 
una TG libre como suministradora de potencia. El coste por kW de los grupos de 
TG es en la actualidad el más bajo de todas las máquinas térmicas (el precio de 
las TV por kW viene a ser un 1,5 veces más elevado). Suponiendo iguales los 
costes de servicio, un rendimiento en la TV del orden del 33 por ciento y en la 
TG де! 24 al 30 por ciento, y teniendo en cuenta el precio del combustible, es 
fácil calcular el número máximo de horas para el cual los grupos de TG resulta- 
rán más económicos en cada caso, 

El dibujo de la figura 1-21 corresponde al “Power Pac Duet” construido por la firma Stal- 
Laval de Suecia, Se trata de una central eléctrica monobloc con TG, que consta de dos turbo- 
rreactores de aviación (Pratt and Whitney, Rolls-Royce o Stal-Laval), que desempeñan el papel 
de generadores de gas y dos unidades TG libre, las cuales accionan un mismo alternador. Estas 


centrales se ofrecen en potencias hasta de 20 MW, Para potencias más grandes se instalan dos 
о tres “Power Pacs”. 


La secuencia normal de arranque y carga consiste en que se pone en marcha un generador 
de gas (turborreactor). Se acopla automáticamente al alternador, el cual se acelera hasta la 
velocidad de sincronismo, y entretanto, unos segundos después que el primero, se pone en 
marcha el segundo turborreactor, y se acopla automáticamente al otro extremo del alternador, 
cuando el primer motor ha sincronizado. Los niveles de ruido conseguidos son muy bajos y 
comparables con los que pueden medirse en un restaurante corriente. 


Al mismo tiempo los motores TG construidos por un gran número de firmas, como la Rover 
en Inglaterra, Solar en USA, etc., encuentran múltiples aplicaciones. Así, por ejemplo, la figu- 
ra 1-22 presenta una vista seccionada del grupo MAN Turbo 6012 que se construye en poten- 
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nstruve en potencias hasta de 


Fig. 1-22.—Pequeña turbina de gas M. A.N, Turbo 6012. Se «x 












81 kW para el accionamiento de bombas. ete.: 0. difusor de escape; 4. carcasa de la turbina: 
2. corona dir 12 urbina: 3. cámara de combustión 1 5, perno de sujeción; 
jinete de 1 1 turbina: 7. carcasa de transmisión; salida: 9. captador de tem- 
itura, 26. rodcte turbina; 11, válvula de drenaje: 72. c sde rodillos de la turbina 

tete del c sor; 44. depósito de ac de € 15 regulador: 16, bomba del 





Fig. 7-23.— El “hidrofotl'” Bras d'Or de la marina de guerra canadiense que lue un viempo 

(1970)el barco de guerra más veloz del mundo de 225 loneladas estaba propulsado por un 

solo molor Р, aná №. FT4 еп Ла marcha a gran velocidad (72,3 millas/hora) y lue destinado 

la batalla submarina. Р. and W. suministra TG marinas de 379 а 22400 kW al [reno para barcos 
pequeños y grandes 
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cias pequeñas hasta 81 kW máximo, Estos grupos son útiles para aplicaciones tales como accio- 
namiento de bombas, pequeños grupos electrógenos, еїс...; y se ofrecen en múltiples versiones 
en cuanto a número de revoluciones de salida, arranque y regulación. 


4, La propulsión marina, que aprovecha entre otras características la ventaja de 
la gran potencia específica de la TG, constituye otro interesante campo de aplica- 
ción. (Véase fig. 1-23). 


5. Las locomotoras con TG. han realizado pruebas satisfactorias en algunos 
países y se espera su aplicación creciente en el futuro. 


6. Como motor de automóvil, las investigaciones de los años 70 pronosticaban 
su utilización próxima en autobuses y camiones de transporte; no descartada la 
posibilidad de utilización en los turismos y coches pequeños, donde su índice 
bajo de contaminación atmosférica lo convierte en principio en un motor muy 
atractivo (1), 


7. En las refinerías de petróleo —proceso de destilación por destrucción 
(cracking) utilizando como combustible el carbón depositado en el catalizador—, 
en las acererías, en los grupos electrógenos móviles, en los gaseoductos para 
accionamiento de compresores, en los sistemas de energía total (véase la sec- 
ción 18.11) y en otros muchos campos surgen contínuamente aplicaciones de 
esta TM, 


8. Vehículo aerosuspendido ( “Hovercraft”). 


En este vehículo, cuyo desarrollo se llevó a cabo en Inglaterra, Francia, Japón (2? , Canadá, 
Suecia, Rusia y USA, la TG acciona por intermedio de un reductor de velocidad el ventilador 
que crea la almohada de aire y a través de otro reductor ia hélice propulsora del vehículo. Ven- 
tajas: gran velocidad; relación elevada de carga útil a peso, elevada capacidad de transporte; 
posibilidad de funcionamiento en ríos, lagos, corrientes rápidas, en las proximidades de la 
desembocadura, en alta mar con olas de 1,50 a 3 m (según el tamaño del vehículo), en la playa, 
en tierra, en terreno con capa de hielo, etc. ... 


El modelo SRN 4 (fig. 1-24) de la firma inglesa Westland Aircraft, con 60 t de carga útil y 
168 t de carga total, tiene la misma capacidad de transporte a 130 km/h que un gran barco de 
3000 t de 210 t de carga útil a 37 km/h. Está provisto de 4 motores Proteus de 3130 kW de 
la Compañía Bristol Siddeley. 


La British Hovercraft Corporation diseñó un buque de carga aerosuspendido de 4000 tone- 
ladas, propulsado por 8 turborreactores Olympo a una velocidad en mar tranquilo de 50 nudos 
con carga ütil de 2000 toneladas. Su economía radica en la rapidez, junto con la disminución 
del tiempo de carga y descarga introduciendo la carga en "containers". Los turborreactores 
Olympo se seleccionaron para todas las fragatas y destructores de la Royal Navy inglesa de tos 
anos 70 para las grandes velocidades, y se introdujeron en los destructores de misiles guiados, 
así como en unidades de la Marina Finlandesa, etc. ... 


9. Acumulación de energía, La acumulación de energía para su utilización en 
las cargas puntas es una moderna aplicación de los TC: durante la noche son 


(1) Véase Gas Turbine International 12-4 (1971); número especial dedicado al automóvil. 

(2) El 5 Oet. 1971 la Mitsui Shipbuilding and Engineering Co hizo entrega a la Oita Hover- 
ferry Co. del Hobby No. 3, que al igual que los dos anteriores pueden transportar 50 pasajeros 
a una velocidad máxima de 100 km/h, propulsado por dos hélices de paso variable accionadas 
por una TG de 773 kW. La misma compañía desarrolló otro vehículo aerosuspendido para 150 
pasajeros. 
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Fig. 1-24.—LEl “Hovercraft” SRN 4 de la Westland Aircraft 


"-— КУРЫЛ "ИД л 
accionados los TC con la energia sobrante en esas horas y en las cargas punta 
dicho aire comprimido almacenado sirve como aire de combustión para una TG. 
(Véase la fig. 1-25). 


1.9. Breve resumen de la propulsión a chorro y de las aplicaciones aeronáuticas 
de la turbina de gas. 


Dejando el estudio detallado de los motores aeronáuticos de reacción para los 
libros especializados (1! damos a continuación un breve resumen de lo que cons- 
tituye en el momento presente la aplicación más importante de las 1'G. 





Fig. 1-25.— l'urbocompresor Sulzer mstalado en la primera central del mundo de acumulación 
de energía por aire comprimido; Potencia de accionamiento del TC, 60 MW: presión máxima 72 


bar. Potencia de la TG alimentada con el aire а presión acumulado, 290 MW, 


(1) Véase, por ejemplo, la excelente obra rusa traducida por el autor del presente libro, 
STECKIN. Teoría de los motores de reaeción, Madrid. Dossat 1964.686 págs 
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Fig. 1-26,—Esquema de un turborreactor para deducir la fórmula de empuje. 


La propulsión a chorro es característica de los motores de reacción. En estos 
motores con la energía del combustible se obtiene como energía útil la energía 
cinética del chorro, el cual propnlsa la aeronave. El motor de reacción es, pues, 
а la vez propulsor, en contraposición al motor de émbolo que requiere una hélice 
como elemento propulsor distinto del motor. 


Aplicando el teorema de la cantidad de movimiento, y con ayuda de la figura 
1-26, es fácil deducir la fórmula fundamental del empuje £' desarrollado por un 
motor de reacción. En la figura citada, Y es la velocidad de vuelo. La flecha del 
vector Y se ha dibujado de puntos, porque para deducir la fórmula del empuje 
supondremos precisamente, que se suma al conjunto aire, gases de combustión 
y motor una velocidad —V, igual y de sentido contrario a la velocidad de vuelo. 
De esta manerael aire entra en el motor ala velocidad wi prácticamente igual a -Vy 
а una presión p, (justo en la sección de entrada de área A,) y sale con una velo- 
cidad м», a una presión рз, (justo en la sección de salida de área А»); Wi es la 
velocidad del aire con relación al motor a la entrada y Wa la velocidad del aire 
mezclado con los productos de la combustión a la salida: a Wz la llamaremos velo- 
cidad del chorro; Аах, es la sección transversal máxima del motor. En el exterior 
reina la presión atmosférica, Pamb. 

El empuje Ё, por definición, será igual a la suma de todas las fuerzas que actúan 
sobre el casco del motor, a saber: 


Au э» > 
E = R+PamblAmáx.— Az) — PamdlAmáx, — А1) =В+р А, — А) О! (1-7) 


2k 

donde А = reacción de los gases, o sea, la fuerza que los gases que circulan por el 
interior ejercen sobre el casco del motor (o sea, la reacción a la fuerza 
aceleradora de los gases, que ejerce el casco del motor). 


> 
A continuación es preciso calcular R., Para ello aplicaremos el principio de la 
cantidad de movimiento, eligiendo como superficies de control А; y Аз. Según 


(1) Los términos pA son fuerzas de presión y por tanto vectores dirigidos hacia la superfi- 
cie sobre la cual actúa dicha presión. 
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este principio 'cl caudal másico multiplicado por cl incremento de velocidad que 
experimenta el fluido desde A, hasta А es igual a la suma de todas las fuerzas 
que se ejercen sobre el fluido, a saber de la reacción R y de las fuerzas de presión 
que el fluído ejerce сп A, y А sobre la porción aislada del chorro. Tomando, 
pues, como positiva la dirección del chorro, se tendrá: 


R+ pA, —р;А; = (G + Ge) X, — б ©, = (G+ Ge) Wa — О, 


donde G = caudal másico de airc. 
Ge = caudal másico del combustible adicionado al aire en la cámara de com- 


сах bustión. 
Сә c, = velocidad del fluido que sale y respectivamente del fluído que entra 
ш: en cl motor. 
» 
Siendo 
> > 
м. = 6 -V у Wi =; =V 
Por tanto 


R= (G+ Ge) Wa — G Wi — P1 Ay + Р.А, (1-8) 
Sustituyendo la ecuación (1-8) en la (1-7), se tiene: 
E= (G+ Go) Wa — GW, + А, (р, —Pano)— Ar (ру — Ра) 
En el motor en vuelo: 


Wa = We (velocidad del chorro) 


Y, = Y (velocidad de vuelo). 


Si además suponemos, como ocurre en la realidad que G+ С, = С se tendrá la 
fórmula simplificada del empuje: 


E= G (4, — V) 
A la velocidad de vuclo V la potencia desarrollada por cl motor, será: 
P.= EV =G (We — Y) -V 
Se define cl rendimiento propulsivo: 


Potencia de empuje 
Np = "Potencia del chorro 
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Siendo la potencia del chorro P, producida por el incremento de la energía ci- 
nética entre el aire que entra y el aire más los productos de combustión que salen 
del motor, medida por un observador situado en el motor, o sea: 


(6+ 6.) w¿—-GV? _ б мё №2) 





Pc 
2 2 
se tendrá 
(Ro 2Glw-V)V М 
"RC GW-VO) < м 


Si la velocidad del chorro We (velocidad relativa de los gases) es igual a la veloci- 
dad del avión (es decir, si el chorro no sale del avión, o sea, si la velocidad absoluta 
del chorro es 0), we — V = 0 y Pe = 0, el rendimiento n, = /. Es claro que esto 
representa una condición límite, porque entonces el empuje desarrollado sería 
nulo; lo cuai significa que para alto rendimiento propulsivo la velocidad del chorro 
no debe variar mucho de la velocidad del avión. 


Nótese que el rendimiento propulsivo mide solamente ia eficiencia con que la 
energía cinética del chorro es aprovechada para la propulsión, no la eficiencia con 
que el motor aprovecha la energía térmica para producir un chorro con una cierta 
energía cinética, la cual eficiencia se evaluará mediante el rendimiento termodind- 
mico. 





P, ам №) 
Tleznod. 7 P (1-9) 


com bust, 2 Сота ч. H 


donde Н — poder calorifico de] combustible. 


Clasificación de los motores de reacción y características de los diversos tipos. 


Los motores de reacción se dividen en dos grupos: autónomos o cohetes y no 
autónomos o aerorreactores. Los primeros, en contraposición a los segundos, no 
necesitan aire atmosférico; porque el motor acarrea no sólo el combustible. sino 
también el oxidante. Las aeronaves espaciales son propulsadas por cohetes. Los 
cohetes se clasifican en cohetes de combustible sólido y cohetes de combustible 
líquido. Los últimos, según el sistema de alimentación. se dividen en cohetes con 
alimentación por grupos turbobomba y cohetes con alimentación por tanque a 
presión. El estudio de los motores autónomos no pertenece a este libro. 


Los motores de reacción no autónomos o aerorreactores se dividen en aerorreac- 
tores sin compresor y con compresor. En los primeros la compresión del aire, que 
entra en el motor, se realiza a expensas de su energía cinética y no necesitan com- 
presor. Los motores de reacción sin compresor se dividen en estatorreactores y 
pulsorreactores. En los primerose! proceso de combustión es isobárico y contínuo; 
en los segundos es isocórico e intermitente, gracias a la apertura y cierre de la cá- 
mara de combustión mediante válvulas, de que carece el primero, 
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Fig. 1-27.— Esquemas de motores de reacción, que no 

son turbomáquinas: a) cohete de combustible sólido, 

b) cohete de combustible líquido con alimentación por 

bomba; с) cohete de combustible líquido con alimenta- 

ción por botella a presión; d) estatorreactor; e) pulso- 
rreactor, 





El segundo tiene mejor rendimiento a velocidades menores. El primero exige 
una velocidad de 3 a 3,5 veces mayor que la velocidad del sonido. De los motores 
de reacción sin compresor no diremos más, porque al carecer de rotor no son tur- 
bomáquinas y su estudio no pertenece tampoco a esta obra. Un esquema de los 
motores mencionados hasta aquí puede verse en la figura 1-27. Tampoco perte- 
necen a esta obra directamente los motores de reacción híbridos con compresor 
alternativo de émbolo libre, que en aviación se han empleado poco a causa de su 
gran peso específico y de Su limitación de potencia. 


Los únicos motores aeronduticos de reacción, cuyo estudio corresponde al pre- 
sente libro son los motores de reacción no autónomos con turbocompresor. Estos 
motores de aviación entran de lleno en la denominación general de turbinas 
de gas, 


Las TG de aviación pueden reducirse a los tres tipos siguientes: turborreactores 
de un solo flujo, turborreactores de doble flujo y turbohélices. 


Los turbohélices son económicos para velocidades de vuelo moderadas (has- 
ta 800 a 900 km/h); empleándose tanto en los aviones normales como en los 
helicópteros. El furborreactor de un solo flujo es económico para grandes ve- 
locidades de vuelo. Según la magnitud del empuje se construyen con uno o dos 
ejes, es decir con una o dos velocidades, Para aumentar temporalmente el empu- 
je los aviones militares van provistos de una cámara de postcombustión. 

Entre ambos tipos hay una zona amplia de velocidades especialmente intere- 


sante en la aviación civil, que se cubre perfectamente con el rurborreactor de 
doble flujo, 
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Fig. 1-28.— (a).—Esquema de un turborreactor de un solo flujo; a) si cámara de postcombustión. 


a) Turborreactores de un solo flujo, En ellos la potencia en el eje de la unidad- 
TG es igual a la potencia de accionamiento del compresor y Ja potencia ütii del 
ciclo se emplea en la aceleración cel fluído para producir la energía cinética del 
chorro. El turborreactor de un solo flujo es el motor de TG más sencillo, y su uso 
es muy frecuente tanto en la aviación militar como en la civil. 


En la figura 1-28 se ve que el turborreactor de un solo flujo funciona según 
el ciclo sencillo de Brayton (véase Sec. 4,2), constando de un dispositivo de 
admisión A, de un TC axial С de 7 a 17 escalonamientos o centrífugo en uno o 
en dos ejes, de la cámara de combustión C.C., de ordinario de tipo anular con 
tubos de llama e inyectores individuales, de una turbina axial de uno o dos esca- 
lonamientos 7 y de la tobera de salida Tob. 


En la versión del turborreactor de la figura 1-28, b, detrás de la turbina se dis- 
pone de un difusor D y una cámara de postcombustión C.P.C. donde se inyecta 
de nuevo combustible, lo cual permite un aumento considerable, durante un cier- 
to tiempo, del empuje del motor en el despegue o vuelo. En el difusor de entrada 
el aire experimenta un aumento de presión de 0,15 a 0,20 bar, y su velocidad 
axial queda reducida de 150 a 200 m/s a la entrada del TC. La relación de com- 
presión en el TC suele oscilar entre 6 y 14 y la temperatura de entrada en la tur- 
bina oscila entre 1100 y 1400 K. Los gases salen de la turbina a una velocidad de 
300 a 400 m/s y se aceleran aún más en la tobera de escape hasta 600 a 750 m/s; 
siendo la temperatura de salida de los gases de la tobera de 900 a 1000 K, En los 
turborrcactores supersónicos la tobera de salida es de tipo Laval y regulable. 


< сс n ETG 





Е р | 
do) | 
алей li | 0. 


(5) 


Fig. 1-28 (b).—Esquema de un turborreactor de un solo flujo: b) con cámara de posteombustión. 


1, INTRODUCCION 31 





Fig. 1-29 —Esquema de turborreactor de doble flujo, 


Hace algunos años se inició la tendencia a sustituir en algunas aplicaciones los 
turborreactores de un solo flujo por turborreactores de doble flujo, conocidos 
también con los nombres de rurboventiladores o turbofans. 


b) Turborreactores de doble flujo. En ellos e! empuje se crea en dos flujos en 
el flujo del compresor y de la turbina (flujo principal) y en el del ventilador (flujo 
secundario). La denominación de ventilador indica que la relación de compre- 
sión de esta máquina es mucho menos que la del compresor. El esquema de un 
turboreactor de doble flujo puede verse en la figura 1-29: | — Dispositivo de ad- 
misión; 2 — Compresor del flujo principal; 3 — Cámara de combustión del flujo 
principal; 4 — Turbina de varios escalonamientos; 5 — Compresor o ventilador del 





po 
Fig. 1-30 .— Tipos diversos de turborreactores de dos flu =>» du S 
jos: 1, turborreactor con flujo envolvente; 2, con com- 4 La 
presor anterior; 3. coh compresor posterior; 4. con tobe- (4) 
ras giratorias, j 
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flujo secundario; ба — Cámara de postcombustión del flujo secundario; 66 — Cá- 
mara de postcombustión de ambos flujos; 7 — Tobera de escape. 


Los turborreactores de dos flujos por encima de los 900 km/h tienen mejor 
rendimiento que los de un solo flujo. En la figura 1-30 pueden verse los cuatro 
tipos principales de turborreactores de doble flujo: 1. de corriente envolvente; 
2. de ventilador anterior; 3. de ventilador posterior; 4. de toberas giratorias. En 
el primer tipo la corriente se bifurca después del ventilador, envolviendo el flujo 
exterior al motor y confluyendo a la salida en un chorro comün con el flujo prin- 
cipal, La figura 1-31 muestra un turbofan del segundo tipo. 


Aunque el turborreactor de doble flujo tiene el inconveniente del aumento de 
peso y sobre todo de la superficie frontal del motor, en la aviación comercial se 
prefiere en la actualidad este tipo por sus ventajas de mayor rendimiento, mayor 
empuje y el nivel de ruido muy inferior al del turborreactor de un flujo. 

El gran mercado que tienen hoy día los jets de negocios, helicópteros, etc. es- 
timula el desarrollo de nuevos tipos de turbofan. La figura 1-32 compara el consu- 
mo específico de combustible referido a la unidad de empuje de los turbofans de 
1984 con los de! futuro, utilizando tres mejoras: a) mejoras de los motores exis- 





Fig, 1-31.—Turbofan TFE 731 de ventilador anterior construido por la casa Garrett, USA. 
Doble eje, El ventilador está acoplado a lravés de un engranaje planelario con el eje de baja 
presión, al que están acoplados un TC axial de 4 escalonamientos y una TG axial de 3 escalo- 
namientos, Al eje de alta presión están acoplados un TC radial de 1 escalonamiento y una TG 
axial de 1 escalonamiento también. El modelo 731-2 tiene un empuje de 16300 N, En la figura: 
1, Ventilador; 2. Engranaje de reducción planetario; 3. TC axial de 4 escalonamientos de baja 
presión; 4. Refrigerador de aceite; 5. By-pass del ventilador; 6. Caja de engranajes de accesorios; 
7. TC radial de un escalonamiento de aita presión; 8. TG axial de AP de un escalonamiento; 
9. TG axial de BP de 3 escalonamientos. 
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tentes (funcionando a mayor temperatura y mayor número de revoluciones); 
b) desarrollo de motores nuevos (utilizando materiales cerámicos, refrigeración 
de los álabes, etc.); consiguiéndose por este camino una disminución hasta del 
20 por ciento en el consumo específico de combustible; c) desarrollo de motores 
revolucionarios, como el llamado turbofan de rotor de onda. (1. 


La tendencia actual al ahorro de combustible líquido ha conducido a trabajar 
en los últimos años en la mejora del rendimiento de los motores de aviación, lo 
cual es lógico si se tiene en cuenta que el combustible viene a constituir un 50 por 
ciento de los costes de operación de la aviación comercial. (2). 


Patrocinada por la NASA la Pratt and Whitney ha desarrollado un nuevo tur- 
bofan, que podrá reducir en un 30 por ciento el consumo de combustible de los 
turbofán actuales. Entre las características principales del nuevo diseño citaremos 
una relación muy grande de compresión de by-pass, materiales nuevos, diseño 
avanzado de los perfiles del TC y de la TG y rotores de gran velocidad. 


с) Turbohélices. En el turbohélice el empuje creado está integrado por dos 
componentes: el empuje del chorro y el empuje de la hélice. El primero suele ser 
inferior al 10 por ciento del empuje total. El esquema de un motor de turbo- 


> «Turbofons actuales 


-—- Mejoras о corto plozo 


- Nuevos motores 


referido o los motores corrientes 


Motores revolucionorios 


C.e.c. 





900 1800 2700 3600 450t 
Empuje nefo, N 


Fig, 1-32,—Disminución del consumo específico de combustible de los turbofans gracias a los 
nuevos avances en diseno. 


(1) Véase TAUSSIG, R. T., "Wave rotor turbofan engines for aircraft, A novet approach 
to high-temperature, small propulsion engines” en Mecbanical Engineering 106, 11 (1984) 60-66. 
(2) Mechanical Engineering 107, 9 (1985) 47, 


34 TURBOMAQUINAS TERMICAS 








Fig. 1-33.—Esquema de un turbohélice. 


hélice puede verse en la figura 1-33 (véase además fig. 1-19): 1. Eje de la hélice; 
2. Reductor; 3. Dispositivo de admisión; 4. Compresor; 5. Cámara de combustión; 
6. Turbina de varios escalonamientos; 7. Tobera de escape. Como la hélice a velo- 
cidades de vuelo intermedias tiene un rendimiento elevado, el turbohélice compite 
con ventaja en muchos casos tanto con los motores de émbolo como con los tur- 
borreactores, para velocidades de vuelo en la gama de 400 a 700 km/h. 


PROBLEMAS 


Problema 1, 
Calcular: 


a) el empuje, b) la potencia de empuje; cj el gasto especifico de combustible; y d) el rendi- 
miento total de un turborreactor que vuela a 950 km/h; siendo la velocidad relativa del chorro 
560 m/s, gastando 2300 kg/h de gasolina de poder calorifico inferior igual a 45000 kJ/kg y 60 
kg/s de aire. Calcular también los valores anteriores, cuando el turborreactor funciona con 
cámara de postcombustión, siendo igual el gasto de aire; pero aumentando la velocidad de vuelo 
a 1000 km/h, el gasto de combustible a 4300 kg/h, y la velocidad del chorro a 650 més. 


Cálculos: 
1) Sin cámara de poscombustión. 
_ 250000 . 2300 
V= 36000 * 3600 





а) 


E=(G, + Ge) we — Ga V=(60-+ Ge) 560 — 60 . V 





Ge Pe 
b) P.=EV c} g= — а) Nw = 
S E "^ 45000 -Gu 
2) Con cámara de postcombustión, 
1000.000 4300 
v= G= — 
3600 3600 


a) E' 2(60-- б) 650 — 60 - v' 
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Pe 
b)P;-E'V' c) 9 -G;/E' d) Tiot = —ÀÁ 
45000 - Gi 
Resultados: 
1) 
a) V = 263,889 m/s, Ge —0,639 m/s E=181244N 


kg/s combust. 
b) Р. — 4782,840 kW c) g= 3,525 .1075 ——————— — d} о; =0,166 


N empuje 
2) 
a) V'=277,78 m/s, Gi —1,194 m/s E' =23109,7 № 
kg/s combust, 
b) Р; =6419,367 kW с)  g'=5,169 - 105 =———— d' 75,120,119 
N empuje 
Problema 2. 


Un motor de un turborreactor en vuelo a 850 km/h, a una altitud en que la presión baró- 
métrica es 0,4 bar, desarrolla un empuje de 20000 №. El área del chorro, allí donde la velocidad 
relativa de los gases w, es 1500 cm?, y la presión allí mismo es 0,43 Баг. El motor consume 
80 kg/s de aire con una relación másica de combustible/aire igual a 0,0076, 


Calcular: 


La velocidad del chorro We 
a) despreciando el gasto del combustible; 
b) teniendo en cuenta dicho gasto. 


Cálculos: 
850 . 103 
a) E= G Iw, — М) A; {рг — Рама) v= (1) 
de donde 
GV + E — A; (P2 —Pamb) 80 V-- E — 0,15 - 105 (0,43 — 0,4) 
w, = ———_ 22 í 9 _Á MXN] 
$ G 80 
b) ESG (1+ Фм - GV+ A; (р —Pamb) — (2) 


y restando ordenadamente (2) de (1), se tiene: 


We We 
© 1+# 14 0,0076 


Resultados: 
V —236.111 m/s 


а) w, —480,486 m/s b) wi —476,862 m/s 
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Resumen de Termodinámica 





El objeto de este capítulo es refrescar algunos conceptos cuya utilización cs frecuente en el 
estudio de las TMT. No pretende ser completo, ni en cuanto a los temas tratados, ni en cuanto 
al rigor de las demostraciones, las cuales sólo se aducen cuando pueden contribuir al fin indi- 
cado, Sólo queremos, pues, aclarar de una manera simple los conceptos que en el libro se van a 
utilizar; recordando ideas que el lector habrá adquirido ya sin duda en el estudio de la Termo- 
dinámica. 


2.1, Estados de equilibrio de un fluído y procesos termodinámicos 


Las transformaciones de energía que tienen lugar en una máquina de fluído se realizan por 
intermedio de un fluído, llamado por eso fluído de trabajo o medio, que recibe, almacena y 
cede energía en diversas formas. Esto se realiza mediante cambios de estado sucesivos del 
fluido, El fluído que pasa de un estado de equilibrio a otro, a través de una serie de estados 
de equilibrio intermedios, se dice que realiza un proceso. Este puede ser abierto o cerrado, 
volviendo en este último caso el fluído al estado inicial. Se dice entonces que el fluído ha rea- 
lizado un ciclo. En la Sec. 2.6 se enumeran los procesos abiertos y cíclicos más importantes. 


El estado de un cuerpo y en particular de un fluído se caracteriza por un valor bien deter- 
minado de todas y cada una de sus propiedades: presión, densidad, etc... En el estado de equi- 
librio el estado dei cuerpo es el mismo en toda la masa de fluído considerada, 


En este libro, a excepción del Cap. 19 dedicado a la combustión en la TG, se tratan sola- 
mente los cambios de estado físicos, no los cambios de estado químicos en que se altera la com- 
posición química del fluído, 


En el estudio de tos procesos que tienen lugar en las máquinas térmicas supondremos en pri- 
mera aproximación que la composición química del fluído no varía; aunque haya cambios de 
fase gaseosa a líquida o viceversa, como en una central térmica de vapor. 


2.2. Propiedades fundamentales de los fluídos 


Entre las propiedades que caracterizan el estado de un flufdo hay tres que se denominan 
fundamentales, a saber: la presión, la temperatura y el volumen específico, Se llaman funda- 
mentales porque se prestan a medición directa y fácil: la presión mediante manómetros, la tem- 
peratura mediante termómetros, у el volumen específico por pesada y medición de las dimen- 
siones geométricas del recipiente. 


El estado de un cuerpo queda univocamente determinado por dos propiedades, que sean 
entre sí independientes. Así, por ejemplo, para determinar el estado de un cuerpo no basta 
fijar su densidad y su vojumen específico, porque no son propiedades independientes (el volu- 
men específico es el recíproco de la densidad), Tampoco en un líquido en ebullición la presión 
y temperatura de la mezcla vapor-líquido son independientes; y por tanto, para determinar el 
estado del fluido en la zona del vapor húsnedo, no basta especificar su presión y temperatura, 
es necesario añadir una tercera variable, por ejemplo, su volumen específico, 
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Dadas, pues, dos variables independientes queda definido el estado de un fluído, siendo las 
restantes propiedades funciones de aquellas dos. Siendo x, y dos propiedades termodinámicas 
cualesquiera y 2 una tercera propiedad, la ecuación 2 = f (x, y) representa una superficie, Si 
X, y, 2 representan las tres propiedades fundamentales p, v, T dicha ecuación se llama ecuación 
de estado, Como dado un punto en el plano x, y queda definido z, y z puede ser cualquier 
propiedad, las propiedades termodinámicas se denominan funciones de punto. 


Una línea cualquiera contenida en la superficie z =f (x, y) representa un proceso. En termo- 
dinámica se prefiere utilizar en vez de la representación gráfica tridimensional la representación 
bidimensional. Pueden utilizarse como coordenadas dos propiedades cualesquiera; siendo los 
planos p v (presiónvolumen específico), Ts (temperatura-entropía) y hs (entalpfa-entropía) los 
preferidos en el estudio de las MT. En un plano termodinámico cualquiera, por ejemplo, el 
plano pv, un punto representa un estado. Las líneas caracterizadas por un valor constante de 
una propiedad, por ejemplo, de la temperatura (líneas isotermas) en el plano pv son la proyec- 
ción ortogonal de la intersección de la superficie Т =f; (р, v) con planos paralelos al plano pv, 
de ecuación T = C; así como las líneas de s = C (líneas isentrópicas) en el mismo plano se obtie- 
nen proyectando las intersecciones de la superficie s = f} (p, v) con planos de ecuación s = C 
y así sucesivamente. 


Sólo los estados y procesos de equilibrio pueden ser representados en un plano termodiná- 
mico. Así el proceso de expansión del gas encerrado en un cilindro sólo puede representarse en 
el plano pv, si cada estado intermedio de la expansión es un estado de equilibrio, es decir, si en 
cada estado intermedio tanto la presión como c! volumen específico tienen el mismo valor en 
toda la masa de gas, De lo contrario a cada porción del gas correspondería un punto distinto 
en el diagrama. Los procesos reales no son procesos de equilibrio, pero se estudian hipotética- 
mente como si lo fueran. 


Esta hipótesis, que en cierto sentido es paralela al método unidimensional que utilizaremos 
en el estudio de las TM, asignando en cada sección transversal a toda la corriente los valores 
medios de la presión, velocidad, etc..., sólo se realiza en las transformaciones ideales reversibles 
que estudiaremos más adelante. 


Si en cada estadio del proceso la presión es la misma en toda la masa, se dice que el fluído 
está en equilibrio mecánico, y si la temperatura es la misma se dice que cl fluído está en equi- 
librio térmico. Ahora bien, si la presión y temperatura son iguales, las restantes propiedades o 
funciones de punto también lo serán. Por tanto la condición necesaria y suficiente para que 
exista un estado de equilibrio es que exista a la vez equilibrio mecánico y equilibrio térmico. 


Estado normal 


En la técnica se emplea mucho como estado de referencia el estado normal. Así el caudal 
m 


3 
volumétrico ( ) de un compresor se refiere unas veces al estado del aire а la entrada del 


s 
compresor; pero otras veces al estado normal, El estado normal se fija por la presión normal 
y la temperatura normal, Las demás propiedades (о funciones de punto) normales quedan 
automáticamente determinadas, 

ASÍ pues, 

Presión normal, Pn =760 Torr (=1,013 bar) 


Temperatura normal, ty =0 ^C (1) 





(1) Cuando se habla de "estado normal de un cuerpo” o de “condiciones normales" se 
entiende siempre el correspondiente a estos valores, DIN 1343, 1345, 102 admite para ciertos 
casos como temperaturas normales 0% y 20°С. La temperatura de 0°С se emplea en la defini- 
ción de metro y en las lecturas barométricas. La temperatura de 20° € es la temperatura de re- 
ferencia para recipientes y aparatos de medida. Además se emplean otras temperaturas que 
según DIN no deben llamarse “normales” sino "de referencia”. Así para definir el litro y la 
densidad se emplea la temperatura de referencia de 4°C. También se emplea el estado técnico 
normal referido a 20°С y 735,56 mm c.m. 
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Para calcular el volumen específico normal (е) de un gas perfecto, según la ecuación de 


estado de los gases perfectos, [Ec. (2-3)], se tendrá 


Tap 273,15 
Pa "1,013 10 





Nm 
s Ri (в — constante del.gas en К ) 


El volumen total Vp (m?) de un cuerpo (sólido, líquido o gaseoso) en las condiciones norma- 
les se llama volumen normal y se dice que el cuerpo tiene tantos metros cúbicos normales, 


2.2.1. Temperatura 


La temperatura es la propiedad que caracteriza el estado térmico de un cuerpo en cuanto a la 
facultad de comunicar calor a otros cuerpos. 


Según ia teoría molecular de la materia, gracias а la cual se han logrado obtener con gran 
aproximación ecuaciones de estado de diversas sustancias, calores específicos, viscosidad, etc..., 
las moléculas de un gas perfecto (véase Sec, 2,3.) contenido en un recipiente se hallan en movi- 
miento incesante y desordenado, chocando unas con otras y contra las paredes del recipiente, 
verificándose la ecuación: 


Huc _ 
T -8T 2-1 
2 в (2-1) 
donde 
и — masa de una molécula. 
с — velocidad cuadrática media del movimiento molecular. 


В — coeficiente de proporcionalidad, 
T — temperatura absoluta, 


En el sistema Sl (sistema internacional de unidades) la unidad de temperatura es el Kelvin. 
Designaremos: 

t — temperatura en grados centígrados, °с, 

T - temperatura en Kelvin, K. (1) 

Entre ambas se cumple la ecuación: 


T (K) =t {°C} + 273,15 


siendo AT = At, el grado centígrado y el Kelvin representan un mismo intervalo de tem- 
peratura. Constituyen dos escalas con ceros distintos. En el sistema inglés de unidades se utili- 


zan los grados Rankine (absolutos) o grados Fahrenheit (relativos) que se diferencian, también 
solamente, en el cero de la escala, 


Según la teoría cinética de los gases [Ec. (2-1)], a cero grados absolutos se verifica la inmo- 
vilidad molecular absoluta de la materia, 


En la figura 2-1 puede verse la relación existente entre las cuatro escalas enumeradas, 


2.2.2, Presión 
Según la teoría cinética de los gases se verifica en el gas perfecto la ecuación: 
р= = п52- (2-2) 


(1) Las normas del 57 eliminan la palabra grado у la abreviatura оК diciéndose simplemente 
Kelvin y K en abreviatura. 
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K C *R sp 
373,15 100,00 671,691 212,00 * 
273,15 0 491,69 * 32,00 
0 
0 27345: 0 -459,69 ' 


Fig. 2-1.—Comparación entre las escalas de temperaturas 
Kelvin, Centígrada, Rankine y Fahrenheit. 


donde 


p — presión absoluta del gas, 

n — número de moléculas por unidad de volumen de gas, 

и — masa de una molécula. 

c — velocidad cuadrática media del movimiento molecular. 


Segün esta teoría la presión sobre las paredes del recipiente no es otra cosa que el resultado 
de los choques de las moléculas contra las mismas, La presión origina una fuerza P normal a 
la pared e igual a 


P-p'A 
siendo A la superficie sobre la cual actúa la presión. 


Si en la Ec, (2-2) n 70, p =0 también. 

La presión absoluta en un punto de un fluído p puede medirse con gran precisión con un 
manómetro y un barómetro; de ahí el interés, como hemos dicho, que tiene este parámetro en 
termodinámica. Los manómetros corrientemente empleados miden la presión excedente o re- 
lativa p¿, o presión del punto con relación a la presión atmosférica, y el barómetro la presión 
atmosférica absoluta рыць que se denomina presión ambiente o presión barométrica. Entre 
ambas existe la relación: 


P=Pe + Pamb 


2.2.3, Densidad, peso específico, peso específico relativo.y volumen específico 


Todas estas propiedades no son más que expresiones distintas de una misma propiedad ter- 
modinámica, En efecto: 
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— La densidad p es la masa por unidad de volumen. 
— El peso específico y es el peso por unidad de volumen de la sustancia, 
Entre y y p existe la relación: 


Ү=9һ 2 


donde gn: aceleración normal de la gravedad = 9,80665 (DIN 1305) que corresponde aproxi- 
madamente al nivel del mar y a una latitud de 45”. (1) 


— La densidad relativa (o peso específico relativo) ô es la relación entre la densidad absoluta 
(o el peso específico) de la sustancia a la densidad absoluta (o al peso específico) del agua 
a la presión normal (véase la Sec. 2,2) y la temperatura de 4 °С (a la cual temperatura la 
densidad del agua alcanza su valor máximo). O sea: 


— El volumen especifico v en el sistema SI es el volumen por unidad de masa, o sea el reci- 
proco de la densidad: 


_1 
v=— (2) 
р 


De estas cuatro variables p, y, 5, v (expresiones distintas de la misma propiedad) utilizaremos 
con preferencia el volumen específico. En efecto, el volumen que ocupa la unidad de masa de 
una sustancia o volumen específico, es una variable fundamental en el dimensionado de una 
TMT. 


2.3. El gas perfecto y el gas real. Ecuaciones de estado 


2.3.1. E! gas perfecto y el gas real 


Las leyes que regulan las transformaciones energéticas de los cuerpos reales, teniendo en 
cuenta la fuerza de cohesión entre las moléculas y los volúmenes de las mismas, son extraordi- 
nariamente complejas. 


Un cuerpo puede hallarse en tres estados físicos: sólido, líquido y gaseoso. Estos estados se 
caracterizan precisamente por la importancia de las fuerzas de cohesión entre las moléculas y 
el volumen molecular. 


a) En el estado sólido las moleculas se hallan muy cercanas, carecen de movimiento de 
traslación, y las fuerzas de atracción o repulsión entre ellas son máximas. 


b) En el estado kquido aumenta la distancia entre las moléculas, pero es todavía pequeña. 
Estas se muevan con movimiento de traslación y disminuyen las fuerzas de cohesión mo- 
leculares. 


с) En el estado gaseoso aumenta extraordinariamente el volumen ocupado por la sustancia, 
con lo que aumenta también la distancia entre las moléculas, y disminuyen considerablemente 
las fuerzas de cohesión, Cuanto mayor es la temperatura del gas y menor la presión, la relación 
entre el volumen de las moléculas y el volumen del espacio en que se mueven es menor, y las 
fuerzas de cohesión entre las mismas son menores también, En el límite, cuando la presión tien- 


(1) La aceleración de la gravedad g varía con la latitud y altitud. 

En los problemas corrientes puede tomarse g = 9,81 m/s?. 

En problemas especiales, en los que se requiera mayor precisión puede tenerse en cuenta 
la variación de g con la latitud y y con la altitud h sobre el nivel del mar, mediante la fórmula 
g 79,906056 ~- 0,025028 cos? $ — 0,000003 h. 

(2) El volumen específico en el ST se define de otra manera, a saber: volumen por unidad 
de peso. De donde el número que expresa v en el SJ es el mismo que el que expresa v en el ST. 
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de a cero y el volumen específico a infinito se dice que el gas se encuentra en estado de gas 
perfecto. 


Gas perfecto es aquél en que puede despreciarse tanto el volumen molecular como іа fuerza 
de atracción entre las moléculas, El gas perfecto es una extrapolación de las tendencias que 
muestran los gases reales a bajas presiones y elevados volúmenes específicos. Ningún gas real 
es perfecto. La hipótesis del gas perfecto es admisible o no, según la exactitud requerida en 
los cálculos. 


En la mayor parte de los cálculos de este libro es admisible considerar todos los gases per- 
fectos a excepción del vapor de agua (1), Es decir, la hipótesis del gas perfecto no conduce 
generalmente a errores inaceptables en los cálculos técnicos de este libro; ésto se explica porque 
generalmente las presiones que reinan en las TMT cuyo fluido de trabajo en un gas son mode- 
radas. Así, por ejemplo, el oxígeno a 0 *C se comporta, con un grado de aproximación sufi- 
ciente para muchos cálculos técnicos, como un gas perfecto hasta 100 bar. Por encima de 
esta presión las fuerzas de cohesión y el volumen de las moléculas adquieren ya demasiada 
importancia. Otros gases, por ejemplo, el anhídrido carbónico a la misma temperatura a presio- 
nes menores se apartan más del comportamiento del gas perfecto, 


No se ha de confundir la hipótesis del gas perfecto con la del fluído ideal que se utili- 
za sobre todo en Mecánica de Fluídos y en el estudio de las TH. Fluído ideal es aquel 
cuya viscosidad es nula, simulldneamente puede cumplir o no cumplir los dos postulados 
del gas perfecto. Por otra parte el gas perfecto puede evolucionar reversible o irreversible- 
mente (véase la Sec, 2.7.): sólo en el primer caso el gas perfecto se comporta como un 
fluído ideal. Es evidente que con esto no se quiere decir que además de todos los gases 
existentes como O, H, CO; etc..., existe otro gas más que es el gas perfecto; sino que 
cualquier gas real con su densidad, viscosidad, etc... individual se comporta o no como 
gas perfecto, y lo mismo debe decirse del fluído ideal. 


2,32. Ecuación de estado de los gases perfectos 


Experimentalmente se dedujo que 1 kg de gas real evoluciona entre dos estados ] y 2, en 
que el gas se comporta como gas perfecto, de manera que se cumple siempre; 


Pi Vi P2 V2 
T; Ta 


Es decir: 


— A temperatura constante (proceso isotérmico) el volumen específico de un gas perfec- 
to varía en razón inversa de la presión absoluta (ley de Boyle-Mariotte), 


— A presión constante (proceso isobárico) el volumen específico de un gas perfecto varía 
directamente con la temperatura absoluta (primera ley de Gay-Lussac). 


— А volumen constante ¿proceso isocórico) la presión absoluta de un gas perfecto varía 
directamente con la temperatura absoluta (segunda ley de Gay-Lussac). 


Como los estados 1 y 2 son arbitrarios, se tendrá: 


ру _ 
т c 


donde C — constante que sólo depende de la naturaleza del gas, y que se denomina por esto 


(1) El vapor de agua que se encuentra en los productos de combustión a alta temperatu- 
ra y pequeña presión también puede considerarse como gas perfecto, o mejor, los productos de 
combustión son una mezcla de gases, entre los cuales se encuentra el vapor de agua, que se com- 
portan como gases perfectos. 
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constante del gas y se designa en general con el símbolo В; constante del gas i; para el aire 
será Ra y así sucesivamente. Por tanto: 


ри = В; Т (2-3) 
(Ecuación de estado de los gases perfectos o ecuación de Clapeyron). 


La constante de un gas R; puede determinarse experimentalmente mediante la exacta medi- 
ción de valores simultáneos de p, v y T. Para el aire Ra =286,9 J/kg К =29,27 kpm/kp К. (1). 


He aquí la constante R; y densidad p de algunos gases. 


TABLA 2-1 


MASA MOLECULAR RELATIVA M, CONSTANTE R; Y DENSIDAD Pp (DENSIDAD 
NORMAL) DE ALGUNOS GASES 


83143 J 


Зу 
M, КЕК Py (kg/m?) = 1/vn 





Aire (sin CO2) 286,9 


Amoníaco, NH3 





Anhídrido carbónico, CO; 


Argón, Ar 39,944 


Etileno, C2H4 28,031 


Nitrógeno, № 

















Oxido de carbono, CO 


Oxígeno, Oz 


Multiplicando ambos miembros de la Ec, (2-3) por la masa m del gas, y teniendo en cuenta 
que vm — V (donde V - volumen total del gas) 








pV=mR;T 


que es la ecuación de estado para una masa m de gas. 
Diferenciando la Ec, (2-3) tendremos: 


т 


(1) En los TC y siempre que el aire tenga una humedad relativa del orden del 50 por ciento 
conviene tomar un valor más alto R4 = 289 J/kg.K. 


pdv +v dp =R; dT EY ат (2-4) 
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y dividiendo el primero y tercer miembro de la Ec. (2-4) por p v se tendrá: 


dp, dv dT 
p Tem 


(Forma diferencial de la ecuación de estado) 


Se denomina Mol de un cuerpo a un nümero de kilogramos igual al nümero que expresa 
la masa molecular relativa del cuerpo: Así, 1 Mol de aire = 28,964 kg; 1Mo! de oxígeno —32 kg, 
etc. (véase tabla 2-1). Una cantidad cualquiera de masa m en kg de un cuerpo se expresará en 
función del número de Moles nq así: 


= т 
па 7; 
т 


Multiplicando los dos miembros de la Ec. (2-3) por 1 Mot (M, kg), se obtiene: 


(Mv) _ 
p т М: А (2-5) 

Ahora bien, según la ley de Avogadro, todos los gases perfectos, а una presión y tempera- 
tura determinada, tienen el mismo número de moléculas en un volumen determinado. Según 
eso, siendo la masa molecular relativa un índice de la masa de la molécula, se tendrá: 


2x = Мх 
Py Му 


donde los subíndices х е y se refieren а dos gases perfectos cualesquiera. Por tanto: 
My vx = Муу Yy 


es decir, el producto М, v es igual para todos los gases perfectos; de donde se sigue, según la 
Ec. (2-5), que MíRj es una constante universal para todos los gases perfectos. El valor de esta 
constante R es el siguiente: 


= ‚ж J 
R=M,R; —83143 т 


y la ecuación de estado del gas perfecto referida no a 1 kg sino a una cantidad cualquiera de gas 
expresada por el número de moles ng, se obtendrá multiplicando los dos miembros de la Ec. 
(2-5) por nm, y teniendo en cuenta que M,R¡ —8314,3, Мүп = m (masa total) y que mv =V 
volumen total, se tendrá: 


PY- 8314,3 nm J (SI) 


{Ecuación de estado de los gases perfectos para una masa cualquiera especificada por el número 
de moles o ecuación de Clapeyron-Mendeleiev). 


2.3.3. Ecuación de estado de los gases reales 


Las experiencias realizadas con gases reales en intervalos grandes de presiones y temperaturas 
demuestran desviaciones más o menos acentuadas de la ecuación de los gases perfectos. Como 
se ve en la figura 2-2 en un cierto intervalo de temperatura (curva t,) el gas real se comporta 
como menos compresible que el gas perfecto; en otro intervalo (curva t5) el gas real se com- 
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Fig. 2-2.— Comportamiento del gas real según la tem- 
peratura en comparación con el gas perfecto (curva ta). 





porta como más compresible; en otro intervalo de temperaturas (curva t3) la desviación es en 
un sentido u otro segün la presión, y finalmente en otro intervalo de temperaturas (curva t4) 
se comporta como un gas perfecto. 

Las ecuaciones de estado de los gases reales son con frecuencia tan complicadas que en los 
cálculos es preferible utilizar tablas y diagramas, deducidas de dichas ecuaciones y de ensayos 
experimentales. 


Es muy conocida la ecuación de Van der Waals 
а Ра 
(o +2) iv — b] = RIT 
v 


donde 


a , А » " 
Kn — corrección debida a las fuerzas de cohesión, que se desprecian en el gas perfecto, 


b — corrección debida al volumen molecular, que se desprecia también en el gas perfecto. 


Los coeficientes de esta ecuación se obtienen experimentalmente. 

La ecuación de Van der Waals no suele proporcionar resultados cualitativos suficiente- 
mente exactos para fines prácticos. 

La mecánica estadística ha permitido recientemente elaborar una teoría general de la ecua- 
ción de estado de las sustancias reales, 


24. Energías 


24.1. Energías almacenadas 


Energía es una magnitud física que tiene las mismas dimensiones y es equivalente a un tra- 
bajo. Cuando se realiza trabajo sobre un cuerpo o sistema, éste almacena energía, y a su vez 
un cuerpo que tiene energía es capaz de realizar un trabajo a expensas de esta energía. 


Un cuerpo puede almacenar energía en forma de energía molecular, y también en forma de 
energía potencial gravitatoria y de energía cinética. Algunos autores llaman energía interna a 
esta energía total almacenada, Nosotros reservaremos este nombre de energía interna a la 
energía de las moléculas, átomos, electrones y núcleos atómicos (la cual se reduce también, 
como veremos, a energía potencial y energía cinética de las moléculas y átomos del cuerpo). 


La energía potencial, energía gravitatoria, energía de posición o energía geodésica depende 
de la altura del centro de gravedad del cuerpo con relación a un plano horizontal de referencia. 
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La energía cinética es debida al movimiento de traslación del centro de gravedad del cuerpo 
y de giro, en el caso general, del mismo alrededor de su centro de gravedad. Ni la energía po- 
tencial gravitatoria ni la energía cinética son propiedades termodinámicas del cuerpo, пі fun- 
ciones de estado, (Una partícula, por ejemplo, a una presión y temperatura dadas puede estar 
en reposo o en movimiento, al nivel del mar o a 1,000 m de altura). 


La teoría Einsteniana admite finalmente la transformación de masa en energía, de manera 
que un cuerpo de masa m posee la energía potencial: 
Е = т с2 


donde c — velocidad de la luz, 


A continuación estudiamos las diferentes formas de energía, que entran en jugo ёп las 
transformaciones energéticas que tienen lugar en las МТ. Todas las ecuaciones energéticas, 
y en particular el primero y segundo principio de la termodinámica las escribiremos, según 
la práctica corriente, expresando las energías como energías específicas, Multiplicando por la 
masa de sustancia en juego se obtiene la ecuación en energías totales; o bien multiplicando por 
el caudal másico se obtiene la ecuación en potencias. 


2.4.1.1. Energía interna 
La energía interna está integrada por la: 
8) energía cinética de traslación de las moléculas. 
b) energía cinética de rotación de las moléculas. 
c) energía cinética vibratoria de los átomos en la molécula. 


d) energía potencial de las moléculas debida a la fuerza de atracción entre las mismas. Este 
tipo de energía interna aumenta al aumentar, con el volumen específico, la separación de 
las moléculas, Así, por ejemplo, al evaporarse el agua su volumen específico aumenta 
unas 1.700 veces. Para lograr esta evaporación hay que comunicar calor que se transfor- 
ma y queda almacenado en forma de energía interna, que cede el vapor de agua en su 
condensación. 


En el gas perfecto no existe este tipo de energía, En efecto, según la Teoría Cinética de los 
Gases y la Mecánica Cuántica las tres primeras componentes de la energía interna dependen 
sólo de la temperatura. La cuarta depende de la temperatura y del volumen específico (del 
cual depende la distancia media entre las moléculas). Por tanto, como en los gases perfectos 
las fuerzas de cohesión son nulas, ocurre que el cuarto término es nulo. 


Lo energía interna de los gases perfectos es función de la temperatura solamente. (1). 
La energía interna de cualquier gas: 


u =f (v,T) 
y como además se cumple la ecuación de estado 
f (p, v, T)=0 
se tendrá también 
uf, (p, v) 
uz f; (р, T) 
es decir, la energía interna u, es una nueva propiedad termodinámica o función de punto. 


(1) Joule demostró también experimentalmente que la energía interna de un gas perfecto 
no es función de la presión. 
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La energía interna específica, O energía por unidad de masa, se designará con la letra u y 
la energía interna total con U. 


No es posibie medir el valor absoluto de la energía interna de un cuerpo; pero sí se puede 
medir, y en la práctica es lo único que interesa, el incremento (positivo o negativo) de energía 
interna que experimenta un cuerpo después de una transformación energética, 

2.4,1.2. Energía potencial gravitatoria 
En virtud de su posición con relación a un plano horizontal de referencia, una masa de fluído 
m tiene la energía potencial 
Е, =mgz J, Sí 
y la energía potencial específica 
ета (J/kg, o el múltiplo kJ/kg, SI) 


donde 
9 aceleración local de la gravedad. 
2 — altura del centro de gravedad de la masa de fluído con relación al plano de referencia. 
La energía potencial gravitatoria, como ya hemos dicho, no es una propiedad termodi- 
námica. 
2.4.1.3. Energía cinética 
La energía cinética correspondiente a una masa m de fluido tiene por expresión: 


Е, = hm с? (0,5) 


y la energía cinética específica 
ес =te (J/kg, o el múltipio kJ/kg, S7} 


La energía cinética tampoco es una propiedad termodinámica, porque no queda definida 
por dos variables termodinámicas independientes. 


2.42. Energías de tránsito 
2.4.2.1. Trabajo de flujo 


En toda MT de émbolo o turbomáquina el fluído entra en la máquina, restituye o absorbe 
trabajo y sale de la máquina. A la entrada de la máquina reina la presión p;, que supondremos 
para más sencillez constante, y a la salida la presión ру, que supondremos constante también, 
Esto se representa esquernáticamente еп la figura 2-3: el cilindro | representa la entrada de la 
máquina y el cilindro 2 la salida; En 3 la máquina absorbe o restituye trabajo. 


A 42 





Fig. 2-3.— Trabajo de flujo. 
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Para que penetre el fluído en la máquina hay que realizar un trabajo para vencer la presión 
Pı, que llamaremos trabajo de flujo: 


Wi = рух, Ar = ру Vi 


que como se realiza sobre el fluído, según el convenio de signos que se establecerá en la Sec. 
2.5, será negativo. Asimismo a la salida, donde reina la presión pz, el fluído realiza un trabajo 
que es positivo: 


Wi = pa X3 Аз = Pa Va 


El trabajo total que realiza el fluído para entrar y salir de la máquina o trabajo de flujo 
Wr es: 


Wr pa Va — ру VuU, SH 
y el trabajo de flujo por unidad de masa o específico es: 
М. = р: va — p, vi (J/kg, S/) 


El trabajo de flujo, lo mismo que el trabajo mecánico que estudiamos en la sección siguiente, 
es una energía de tránsito; pero el trabajo de flujo es una propiedad termodinámica y función 
de punto, porque р y ү también lo son; mientras que el trabajo mecánico no. 


2.4.2.2. Trabajo mecánico 
Ц 


El trabajo mecánico, como enseña la Mecánica, en general no es función de punto sino de 
línea. Supongamos, por ejemplo, que en el interior del cilindro de la figura 2-4 hay 1 kg de 
gas inicialmente a la presión pı. Este gas constituye lo que llamaremos más tarde un sistema 
cerrado. Supongamos que en el exterior actúa una fuerza variable F (que incluye la debida 
a la presión atmosférica, y cualquier otra fuerza exterior). Si el gas se expansiona, siguiendo 
una línea de expansión determinada, por ejemplo, la línea 1-a-2, el émbolo se desplaza hacia 
la derecha, y el trabajo elemental mecánico o trabajo resistente de la fuerza F será: 


dW —F de 
Si no hay rozamiento, en todo momento: 


F=pA о dF =pdA 


2 2 
w= fonat Гоу 
1 1 


o área limitada por la curva de expansión 1-a-2 y las dos ordenadas extremas. 
Si hay rozamiento el trabajo útil será igual a 


2 2 2 
F d£ < | рау; pero f? dV 
1 1 1 


es siempre el trabajo del gas, (1) 


(1) Aún incluyendo en la fuerza F la fuerza de rozamiento del émbolo con el cilindro 
Јр dV será igual a f F dí sólo si el proceso es internamente reversible, (véase la Sec. 2.7.). Si 
el émbolo de la figura 2-4 se mueve con velocidad finita hacia la derecha (proceso de expansión, 
W > 0) las partículas próximas al émbolo adquirirán la velocidad de éste mientras las próximas 
al cilindro permanecerán inmóviles y las restantes adquirirán velocidades intermedias. La acele- 
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Fig. 2-4.—Trabajo de un sistema cerrado. 





En este caso W es positivo, porque p siempre lo es y dv en el proceso de expansión también. 


En el proceso inverso 2-a-1, proceso de compresión, el volumen del gas disminuye, dv <0, 
el trabajo lo realiza la fuerza exterior sobre el fluido y el trabajo es negativo. 
2 
E] valor de la integral f p dv depende del camino de integración, El trabajo depende de: 
i 
proceso. Si la expansión se realiza según la curva 1-b-2 el área 1-b-2-d-c es distinta y el trabajo 
también. 


dW no es una diferencial exacta. 


dW es “una cantidad pequeña, infinitesimai, de trabajo" y no “una variación pequeña, infi- 
nitesimal, del trabajo". El trabajo no es función de punto. Como consecuencia, no se puede 
decir correctamente que en el estado 1 el cuerpo tiene almacenado un trabajo W; y en el es- 
tado 2, un trabajo W;. El trabajo mecánico es una energía de tránsito, como el trabajo del 
flujo, en contraposición a las restantes energías anteriormente estudiadas que son energías 
almacenadas. 


Si se ejerce, por ejemplo, trabajo en un fluído, éste no almacena trabajo. El trabajo existe 
sólo en el tiempo en que se está realizando. Como consecuencia de este trabajo varía la energía 
interna, cinética, etc..., del cuerpo. 


Según lo dicho, f p dV es siempre el trabajo que realiza el gas al aumentar (positivo) о dis- 
minuir su volumen (negativo) y es igual al trabajo mecánico exterior sólo si se trata (empleando 
nomenclatura que se explicará más adelante) de un proceso estático reversible en un sistema 
cerrado, 


Las unidades de trabajo son las mismas que las de la energía: Nm =J en el ST. f p dV es tra- 


ración del gas requiere un gradiente de presiones de manera que la presión en el émbolo es 
menor que en el fondo del cilidro y menor que la presión media en el cilindro, y por tanto, 


ам -FdÉ-p,dV« [рау 


donde 
ре — presión del gas sobre el émbolo. 
р — presión media del gas en el cilindro. 
En el caso inverso (compresión, W < 0) el trabajo suministrado al gas W> f pdV. 
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bajo total; mientras que / pdv es trabajo específico. La costumbre es designar siempre el trabajo 
por W, ya que en el contexto, o en la ecuación en que figura W, se puede ver claramente si se 
trata de trabajo total (J, SI) o trabajo por unidad de masa {J/kg, SI, о más frecuentemente 
el múltiplo kJ/kg). 


2.4.2.3. Calor 


El calor, lo mismo que el trabajo, es una energía de tránsito. Hay cesión de calor de un 
cuerpo о sistema a otro cuando el primero cede al segundo energía, porque existe una dife- 
rencia de temperaturas entre ambos. La transmisión del calor puede ser por conducción, га- 
diación y convección. 


En la transmisión de calor por conducción, por ejemplo, al poner en contacto dos cuerpos 
a distinta temperatura, según la teoría cinética de los gases, las moléculas de uno de los cuer- 
pos que poseen mayor energía cinética chocan con las del otro cuerpo transmitiéndole parte de 
su energía cinética. Se dice que el primer cuerpo cede calor al segundo, calor que sólo existe 
en el tránsito de energía de un cuerpo a otro. Ni el calor ni el trabajo se almacenan en el cuerpo. 
Realizado el proceso, la energía de un cuerpo o sistema habrá disminuido en la misma cantidad 
que en la que ha aumentado en el otro. El calor ya no existe. Ha aumentado, por ejemplo, la 
energía interna en uno de los cuerpos, lo que se manifiesta en una elevación de la temperatura. 
La antigua expresión de “calor sensible" para denominar la energía interna es incorrecta y debe- 
rá evitarse. Lo mismo se diga de la expresión “contenido de calor” para designar la entalpía, 
propiedad que estudiamos a continuación. Un cuerpo contiene energía interna y entalpía pero 
no contiene calor. No es correcto, pues, decir que un cuerpo en el estado 1 posee la cantidad 
de calor Оу, El calor no es una función de punto, sino función de línea que depende del camino 
de integración. 


La experiencia enseña que el calor necesario para que pase un cuerpo del estado | al estado 
2 [fig. (2-5)] varía, por ejemplo, si el cambio de estado se realiza según el proceso 1-a-2 (pri- 
mero isobárico y luego isocórico) o según otro proceso cualquiera 1-b-2. El incremento de 
todas las propiedades termodinámicas (energía interna, entalpía, etc...) será el mismo; pero el 
calor transmitido no, variando éste exactamente en una cantidad equivalente a la variación 
del trabajo, que como se ha dicho será en general distinto en ambos casos, (Primer principio 
de la termodinámica, véase la Sec. 2.8.). Como 00 no es una diferencial exacta, el significado 
físico de dQ es “una cantidad pequeña, infinitesimal, de calor" y no “una variación pequeña, 
infinitesimal, del calor”. El proceso en que no hay transmisión de calor al exterior se llama 
proceso adiabático, En él dO = 0, 


P 


Fig. 2-5.—La variación de las propiedades o funciones 
de punto de 1 a 2 es independiente del proceso, no 
así el calor transmitido ni el trabajo realizado. 





v 


La unidad de cantidad de calor utilizada en la técnica en conexión con el ST es la kilo- 
caloría: 


1 kcal es la cantidad de calor que hay que suministrar a 1 hg de agua químicamente pura a 
la presión barométrica normal para elevar su temperatura de 14,5 a 15,5 °С (kcal de 15°). 


En el SI adoptado en este libro no se utiliza la kcal; midiéndose el calor, como la energía 
y el trabajo en J, o más frecuentemente en el múltiplo de éste el kJ y el calor por unidad de 
masa en KJ/kg. Para ambos se emplea la letra О, porque por el contexto se ve si se trata de 
uno o de otro, 
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2.4.3. Entalpía 


La entalpía es una propiedad que por definición es la suma de la energía interna y del 
trabajo de flujo, y tiene también dimensiones de una energía. La entalpía específica se desig- 
na con la letra h, siendo por definición, 


h=u+pwv  (kJ/ka) 
y en forma diferencial 
dh =du +d (ру) =du +p dv + v dp (2-6) 


Siendo en general desconocido el valor absoluto de la energía interna también lo será el valor 
absoluto de la entalpía; pero el incremento de entalpía en una transformación energética, 
que prácticamente es lo único que interesa, siempre puede calcularse. El cero de entalpía se 
escoge arbitrariamente (véanse las Secs. 2.17. y 2.18.). 

La entalpía es también una propiedad termodinámica o función de punto porque и уру 
también lo son, pudiéndose escribir 


h =f; (p, T) 
Q-7) 
h 7f; (p, v) etc... 


2.4.4, Calor específico 


El cálculo de la cantidad de calor adicionado o cedido en los distintos procesos constituye 
uno de los problemas fundamentales de la termodinámica, Para realizar este cálculo es preciso 
conocer los valores de los calores específicos. 


El calor específico se define como la cantidad de calor que es preciso comunicar a la unidad 
de masa de una sustancia para elevar su temperatura en un proceso determinado un grado. Por 
tanto, en еі 87, siendo la unidad de masa 1 kg y la de temperatura 1 К el calor específico se 


mide en E . El calor específico, lo mismo que la cantidad de calor, depende en primer 


lugar del proceso. Así, 1 kg de gas contenido en un cilindro provisto de émbolo puede evolu- 
cionar según procesos distintos. Aunque en todos ellos la temperatura aumente (o disminuya) 
exactamente en 1 К la cantidad de calor absorbida (o cedida) en cada uno de estos procesos, 
que por definición es el calor específico, será en general distinta. El calor específico se deno- 
mina, pues, según el proceso. Aunque el número de estos es ilimitado, dos de ellos tienen 
especial importancia en los cálculos termodinámicos: el calor específico a volumen constante 
Cy y el calor específico a presión constante Cp- 


El calor específico depende en segundo lugar de los parámetros de estado del gas, es decir, 
en un proceso determinado cualquiera 


c=f (T, p) 
y en particular 


Cy —f2 (T, p) 
ср = fa (Т, p) 
Calor específico medio 


El calor transmitido por unidad de masa en un proceso determinado entre las temperaturas 
Т» y T; puede escribirse así: 


T2 
а= f сат=ет т) (2-8) 
T, 


1 
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donde c, calor específico medio en dicho intervalo de temperaturas, tiene la siguiente ex- 


presión: 
T2 
[a cdT 
Голда ПРАВИ 


eT T-T 


que puede fácilmente obtenerse con un planímetro si se conoce la curva c =f - (T). 


2.4.5. Otras formas de energía 


Además de las enumeradas existen otras formas de energía, a saber, energía eléctrica, ener- 
gía química (en nuestro estudio se considera sólo en los fenómenos de combustión), energía 
electromagnética (luz, radio, etc.), energía acústica, energía electroquímica, energía nuclear 
(fisión y fusión del núcleo atómico), energía proveniente de la tensión superficial, etc.; pero 
en las transformaciones energéticas que estudiamos en este libro intervienen sólo las formas 
enumeradas en las secciones precedentes, salvo en el estudio de la combustión (Cap. 19). 


2.4.6. Energía de fricción 


La energía de fricción no es una forma de energía distinta de las enumeradas. Por ejemplo, 
la expresión: “еп un cojinete, con o sin lubricación, se produce energía de fricción”, es equiva- 
lente a la siguiente más matizada: en el cojinete se consume trabajo en aumentar la energía 
cinética de las moléculas de las superficies que entran en contacto, aumentando la temperatura 
de las mismas. La energía de fricción no es, pues, una nueva forma de energía. Siguiendo con 
el ejemplo anterior parte de la energía interna producida por la fricción es transmitida en forma 
de Q por conducción a otras partes de la máquina y por convección y radiación hacia el exte- 
rior. Otra parte es cedida también en forma de Q por el lubricante al refrigerante. También 
hay rozamiento interno de unas partículas de fluído con otras, porque el fluído no es ideal; 
este rozamiento incrementa la energía interna del fluído con respecto a la que tendría al final 
de un proceso ideal sin rozamiento. A su vez esta energía puede ser transmitida al exterior 
en forma de Q, etc... 


2.5. Sistemas termodinámicos 


Sistema termodinámico es una región del espacio o una porción de fluído limitada por 
fronteras reales o imaginarias que lo separan en nuestra mente de todos los cuerpos exteriores 
a] mismo. El sistema puede ser también el fluído que atraviesa una máquina o parte de él. 
Así, por ejemplo, en un ciclo cerrado de TV se puede escoger como sistema el agua que realiza 
este ciclo; o bien puede escogerse como sistema la turbina de vapor o solamente la región 
que tiene por frontera las superficies que limitan el flujo en el interior de la turbina: en este 
ültimo caso los cojinetes, por ejemplo, serían exteriores al sistema; mientras que en el caso en 
que el sistema considerado es la turbina, no. Las leyes termodinámicas se han de cumplir en 
todo sistema. Definido el sistema en termodinámica se empiea el siguiente convenio de signos: 
el calor О es positivo si se comunica calor al sistema del exterior (por ejemplo en una caldera), 
y negativo si el sistema cede calor al exterior (por ejemplo, en un condensador). Por el con- 
trario el trabajo W es positivo si lo realiza el sistema (por ejemplo en una turbina), y negativo 
si se realiza sobre el sistema (por ejemplo, en un compresor). 


El aislar mentalmente el sistema que se está analizando es, en Termodinámica, un método 
de trabaio de extraordinario interés análogo al método de aisiar mentalmente el cuerpo libre 
que se utiliza en Mecánica. 


2.5.1. Sistemas cerrados y abiertos 


Sistema cerrado es aquél en que el flujo de masa del exterior al interior o del interior al 
exterior del sistema es nulo, El flujo de energía en forma de calor o trabajo puede o no ser 
nulo; pero en los sistemas cerrados cuyo estudio ofrece interés no lo es. Un caso particular de 
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sistema cerrado es el sistema aislado térmicamente en que además de flujo nulo de masa se 
postula flujo nulo de calor, dO =0. (Véase la Sec. 2.15.10.) 


La figura 2-6 representa una central térmica completa que funciona en circuito cerrado, 
Si se desprecian las inevitables fugas de fluído al exterior, el agua que evoluciona en el circuito 
constituye un sistema cerrado: el flujo de masa es nulo, Sin embargo, en el sistema entra energía 
en forma de О, adicionado al agua en la caldera 1 y en el sobrecalentador 2 {О > 0} y sale ener- 
gía en forma de Q en el condensador 6, además de la energía perdida en forma de Q por con- 
ducción y radiación {О < 0). También entra energía en forma de W suministrado al agua 
por la bomba 7 (W < 0), y sale energía en forma de W en la turbina 3 (W> 0), que se emplea 
en el accionamiento del generador 5. 





les lis 


Fig. 2-6, —Esquema de una central térmica de vapor de agua. 


Sistema abierto es aquél en que hay flujo de masa del interior al exterior o del exterior al 
interior del sistema. Además puede haber flujo de energía con la masa o sin ella (en forma de 
Q o de W). En la misma figura 2-6, si se define el sistema formado por la turbina 3 solamente, 
ésta constituye un sistema abierto: entra masa en el sistema por el conducto de admisión del 
vapor y sale masa de la turbina al condensador. Además hay flujo de energía al exterior en 
forma de W en el eje 4 y en forma de Q cedido al exterior (pérdida de calor por conducción y 
radiación, Véase la Sec. 6.7.2). 


2.5.2. Sistemas estáticos y dinámicos 


Sistema estático es aquél en el que sólo tienen lugar procesos estáticos. En ellos sólo puede 
variar la energía interna del sistema. El trabajo de flujo-y la variación de energía cinética o po- 
tencial son nulos. Ejemplo: el sistema formado por el gas encerrado en el cilindro de la fi- 
gura 2-4. 


Sistema dinámico es aquél en que el fluido (o sustancia) evoluciona con variación no sólo 
de la energía interna sino también de la energía potencial y cinética. 


Los sistemas dinámicos pueden ser cerrados o abiertos. En !a figura 2-6 el sistema forma- 
do por toda la masa de agua que evoluciona en la central constituye un sistema dinámico ce- 
rrado: en efecto, la energía cinética de agua en la caldera es cero, el vapor se acelera al entrar 
en la tubería así como en su paso por la turbina, etc. En la misma figura el sistema formado 
por la turbina 3 es un sistema dinámico abierto. Los sistemas dinámicos abiertos son los más 
importantes en el estudio de las TMT. 
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2.5.3. Sistema dinámico abierto en régimen permanente 


Es el sistema más frecuente en el estudio de las TMT. La turbina de vapor 3 de la figura 2-6, 
pasado el período de puesta en marcha y trabajando a carga constante es un ejemplo de sistema 
dinámico abierto en régimen permanente. 


Las características de este sistema son: 


a) El cauda] másico en cada sección transversal al flujo es constante, y no hay acumulación 
ni disminución de masa en ningún punto del sistema. 

b) No hay incremento ni disminución de energía ёп ningún punto del sistema: el flujo de 
calor y de trabajo al interior y al exterior del sistema son constantes. 


с) Todas las propiedades termodinámicas (р, у, Т, и, etc.) permanecen constantes a lo largo 
del tiempo en cualquier punto del sistema. 


En la puesta en marcha la misma turbina de vapor de la figura 2-6 constituye por el contra- 
río un sistema dinámico abierto en régimen transitorio. 





Fig. 2-7.—Los cuatro procesos elementales en el vapor de agua representados en los planos 
pv, Ts y hs: (a) proceso isobárico; (b) proceso isocorico. C es el punto crítico 


2.6. Procesos abiertos y procesos cerrados o ciclos 


Los cuatro procesos siguientes, que designaremos con el nombre de procesos elementales, 
en que se mantiene constante un parámetro termodinámico, son de suma importancia en el 
estudio de las TMT. Estos cuatro procesos están representados en la figura 2-7 en el plano pv 
que ya nos es familiar, y en los planos Ts y hs, que emplean como abscisa la entropía, la cual 
se definirá más adelante (véanse las Secs. 2.15.5. y 2.15.7). 


a) Proceso isobárico (p = cte). (Véase figura 2-7, a). 
b) Proceso isocórico (v = cte). (véase figura 2-7, b). 
с) Proceso isotérmico (T —cte). (Véase figura 2-7, c). 


d) Proceso adiabático-isentrópico (dQ = 0 y s = cte). Importantísimo en el estudio de las 
TMT, donde representa el trabajo ideal de la máquina. (Véase figura 2-7, d). En este 
libro este proceso en abreviatura se designará así: proceso a.i. 
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Fig. 2-7,—<4c) proceso isotérmico; (d) proceso adiabático-isentrópico. 


A estos hay que añadir: 


€) Proceso adiabático (dQ = 0). 
f) Proceso isentrópico (s = entropía = cte). Es posibie concebir un proceso isentrópico no 
adiabático y es necesario distinguir este proceso del proceso adiabático-isentrópico, 


E) Proceso isentálpico (h —cte). 
h) Proceso politrópico. Es el que obedece a la ecuación general 


pv? — cte, 


TÀ 


Tzcle.nzi 

















= 
v $ 
(a) (b) 
Fig. 2-8.—Procesos politrópicos diversos: (a) en el plano pv; (b) en el plano Ts. El punto 1 se 


considera el origen en todos los procesos politrópicos, n puede tomar cualquier valor de 
— 9 a +оо, 
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Hay muchos procesos reales que verifican esta ecuación, al menos aproximadamente. 


Los cuatro procesos elementales enumerados аі principio pueden considerarse como casos 
particulares de un proceso politrópico, a saber: п = 0, p. isobárico; n= 1, p. isotérmico; 
pn y Cp/Cy (véase la Sec. 2.13.4), р. adiabático-isentrópico del gas perfecto (véase la Sec. 
2.13.5) y finalmente п=оо, р. isocórico. 


Más aún, como muestra la figura 2-8, se puede concebir un proceso politrópico con un valor 
cualquiera de n. 


Finalmente, proceso de expansión (figura 2-9) es aquél en que el volumen especifico del gas 
aumenta, Normalmente la presión en el proceso de expansión disminuye (proceso 1-2); pero 
puede mantenerse constante (proceso 1-2"), o aumentar (proceso 1-2”). Por tanto, lo único 
esencial en un proceso de expansión es que aumente el volumen específico. El proceso inverso 
se Пата proceso de compresión (figura 2-9, b) porque la presión de ordinario aumenta al dis- 
minuir el volumen específico, como en el proceso 3-4; pero lo esencial de este proceso es la 
disminución del volumen específico, pudiendo la presión mantenerse constante (proceso 3-4") 
o disminuir (proceso 3-4”). No siempre se utiliza este lenguaje. 





v 


v 


(a) 


(b) 


Fig. 2-9.—(a) Tipos diversos de procesos de expansión; (b) tipos 
diversos de procesos de compresión. 


2.7. Procesos reversibles e irreversibles 


El concepto de reversibilidad, fundamental en el estudio de la termodinámica, está intima- 
mente relacionado con el segundo principio; sin embargo, es conveniente ya en este lugar estu- 
diarlo detenidamente. 


Un proceso se llama reversible cuando, una vez realizado, el sistema puede ser llevado a su 
estado inicial sin cambio alguno en el medio exterior, de manera que el proceso puede verifi- 
carse en ambas direcciones sin dicho cambio. 


Consideremos (figura 2-10) el sistema aislado integrado por los tres elementos siguientes: 
una porción de gas contenido en un cilindro, una fuente de calor D y un acuniulador o fuente 
de energía mecánica, representado рог el volante V. Inicialmente el gas se encuentra en el 
estado р, vi. 


La fuente de calor suministra a o recibe calor del gas según los casos. Asimismo el acumu- 
lador de energía mecánica absorbe energía del gas cuando el volante se acelera y cede energía 
al gas cuando el volante se decelera. El gas se expansiona según la curva 1-2, €s decir, pasa 
por una serie de estados de equilibrio representados por los puntos de dicha curva (el concepto 
de estado de equilibrio está íntimamente ligado con el concepto de reversibilidad) (véase la 
Sec. 2-1). El gas al expansionarse realiza un trabajo que se acumula en forma de energía cinética 
en el volante. En el caso ideal, realizado el proceso de expansión, el gas podría evolucionar en 
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Fig. 2-10,—Explicación del concepto de proceso reversible. 


sentido contrario según la misma curva, realizando el proceso inverso 2-7; para lo cual la energía 
cinética acumulada en el yolante se invertiría en el trabajo de compresión del gas, el cual al 
calentarse devolvería exactamente a la fuente de calor la misma cantidad de calor que ésta le 
había comunicado en el proceso directo 1-2. 


El proceso ideal que acabamos de describir se llama proceso reversible. Todos los procesos 
reales son irreversibles, 


Los ciclos integrados por procesos reversibles son los que tienen mejor rendimiento, El cielo 
real tiene tanto mejor rendimiento cuanto más se acerca al ciclo ideal reversible, De ahí la im- 
portancia que los procesos, y en particular los ciclos reversibles, tienen en el estudio de las TMT. 


El proceso real es irreversible porque existen: 


a) Rozamientos mecánicos en A, B y C, fricción del émbolo en el cilindro y dei volante con 
el aire exterior (denominado este último rozamiento de disco). 
Esta irreversibilidad se llama irreversibilidad externa, porque es externa a la sustancia o 
fluído que realiza el proceso. Como el sistema real no es adiabático, esta energía de roza- 
miento prácticamente se perderá toda ella en forma de calor cedido al exterior. 


b) El cilindro aislado de la figura 2-10 en realidad nunca será perfectamente adiabático y 
será inevitable un intercambio de calor con el exterior. 


A causa de las pérdidas enumeradas en a) y b) la energía almacenada en el volante será 
menor que en el caso ideal, å 


c) La irreversibilidad más importante es la irreversibilidad interna. Aún en un sistema perfec- 
tamente adiabåtico en el què no existieran ninguna de las pérdidas enumeradas en a) y b) 
existiría aún la irreversibilidad interna o rozamiento de las partículas de fluído entre sí, 
El origen de esta irreversibilidad es el sigujente: en el proceso directo 1-2, al moverse 
el émbolo hacia la derecha, la presión del fluído que se encuentra junto al émbolo dismi- 
nuye, y la del resto del cilindro también; pero con retraso, originándose un gradiente de 
presiones de izquierda a derecha. Como consecuencia se crean remolinos y flujos relativos 
de unas partículas con otras y fricción, La fricción tiende a cero, cuando la velocidad del 
émbolo tiende a cero. De aquí resulta que es esencial en e! proceso reversible velocidad in- 
finitesimal del émbolo para que en todo instante todas las partículas del sistema tengan la 
misma temperatura y presión; es decir, para que el sistema evolucione pasando por una 
serie continua de estados de equilibrio. 
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Los procesos reales lentos se aproximan a los reversibles, porque en ejios la presión, que se 
propaga rápidamente, es prácticamente la misma en cada instante. 

A causa de este rozamiento interno el trabajo mecánico acumulado en el volante en el pro- 
ceso directo será menor. La diferencia quedará acumulada en el gas si el cilindro es perfecta- 
mente adiabático. En el proceso inverso existe también rozamiento interno. El trabajo sumi- 
nistrado por el volante deberá ser mayor. Este excedente de energía deberá proceder del exte- 
rior o del volante mismo si inicialmente no partió del reposo. Lo primero contradice la hipótesis 
de la reversibilidad. En е) segundo caso el volante al final poseerá menor energía cinética que al 
principio, lo que contradice también 1а hipótesis de la reversibilidad. Además, como la energía 
acumulada en el gas habría aumentado a causa de la fricción, el gas, para poder volver al estado 
inicial, tendría que ceder al acumulador de calor D mayor cantidad de calor que en el proceso 
directo, la energía acumulada en la fuente de calor sería mayor que al principio, de nuevo 
contra la hipótesis de la reversibilidad. 


Además la transmisión real de calor al exterior exige un incremento finito de temperatura. 
Si la temperatura de la fuente de calor es T, la temperatura del gas en el cilindro en el proceso 
directo deberá ser Т — AT. Supongamos que AT durante el proceso conserva un valor infinite- 
simal. Al realizar a continuación el proceso inverso el gas, que tiene menor temperatura, no 
podrá ceder calor a la fuente cuya temperatura es mayor. Por tanto, aunque fuera posible que el 
gas pasase por los mismos estados, la fuente de calor no volvería al estado inicial, porque no 
recibiría el calor que había cedido anteriormente. Si, por el contrario, por cualquier procedi- 
miento elevamos la temperatura de] gas haciéndola igual a Т + AT, mientras se realiza el pro- 
ceso inverso, la fuente de calor volverá a su estado inicial; pero el proceso no será reversible, 
porque la sustancia no habrá pasado por los mismos estados que en el proceso directo. En el 
caso que fuera igual la temperatura en la fuente de calor y en el gas el proceso sería reversible; 
pero sin diferencia de temperaturas el flujo de calor es imposible. Es evidente que cuanto 
menor es la diferencia de temperaturas tanto más se aproxima el proceso геа! а] proceso rever- 
sible; siendo el proceso reversible el límite ideal de un proceso irreversible cuando AT —>0. 


Para que los procesos de adición y cesión de calor sean reversibies el acumulador de calor 
D deberá estar constituido por un número infinito de fuentes, cuyas temperaturas difieran en 
cada instante en + AT que tienda a O de la temperatura del gas en cada instante, según se ha 
explicado, Además el proceso debería ser infinitamente lento, a fin de que se igualara la tempe- 
Tatura en toda la masa del gas que pasaría por una serie de estados de equilibrio, lo que es 
necesario para que el proceso sea reversible. 


2.8. Primer principio de la termodinámica 


El primer principio de la termodinómica es la aplicación a la termodinámica de una ley 
universal de la naturaleza que es la ley de la conservación de la energía. Esta ley se enuncia así: 


La energía del universo no se crea ni se destruye; sólo se transforma de una forma en otra o 
se comunica de un cuerpo a otro. Esta ley descubierta por Galileo para la energía mecánica 
(la suma de la energía potencial y cinética de un sistema es constante) ha sido confirmada en 
todos los campos de la Física y hallado válida en todas las transformaciones energéticas. 


En particular el calor O puede transformarse en trabajo mecánico W y éste en calor, exis- 
tiendo una equivalencia exacta entre las cantidades de О y W que intervienen en la transfor- 
mación. 


Mayer descubrió que el calor no es más que una forma de la energía esencialmente equiva- 
lente al trabajo mecánico, y halló experimentalmente,casi al mismo tiempo que Joule, el equi- 
valente mecánico del calor. Esta equivalencia servirá de 


Primer enunciado del primer principio 


1 kcal = 426,935 kpm =427 kpm ST 
ó 1 kcal =4,1868J S 
(1) En el SI el calor, el trabajo y la energía, magnitudes todas equivalentes según el primer 


principio, se miden en J (o kJ), desapareciendo de las fórmulas la constante 427 (equivalente 
mecánico del calor). 
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Segundo enunciado del primer principio: 


En todo sistema (abierto o cerrado, estático o dinámico, en régimen permanente o tran- 
sitorio): 


Energía que entra = incremento (positivo o negativo) de energía almacenada en el sis- 
tema + energía que sale, 
o lo que es igual, en todo sistema: 


Energía final almacenada = energía inicial almacenada + energía que entra — energía 
que sale. 


Una máquina ficticia que restituyera continua e indefinidamente más energía que la absor- 
bida se llamaría motor perpetuo de primera especie. Según el primer principio esto es impo- 
sibie, De ahi el 


Tercer enunciado del primer principio: 
El motor perpetuo de primera especie es imposible. 


Formuiaciones del primer principio. 


1) Sistemas estáticos. En ellos no hay trabajo de flujo, ni se almacena energía cinética ni 
potencial. Por tanto: 


Primer principio, sistemas estáticos 
Q-Us; —U, +W (J, SI) 


(en el supuesto de que no exista transformación química). Si el proceso es reversible, y se trata 
de un sistema cerrado, según lo dicho en la Sec. 2.4.2.2., el trabajo por unidad de masa será: 


W-jfpdv (2-9) 
luego: 
а= ли + ерау (2-10) 
y 
dQ-7du--dW-du-pdv (kJ/kg, S/) (2-11) 


(Primer principio, proceso reversible, sistema estático cerrado) 


2) Sistemas cerrados (por ejemplo, el sistema formado por el agua que evoluciona en circuito 
cerrado en la central térmica de la figura 2-6). En estos sistemas se puede almacenar no 
sólo energía interna sino también potencial, cinética, etc. Por tanto: 


Primer principio, sistemas cerrados cualesquiera 
Q-E,-E, +W (2-12) 


donde E, E,—energías totales almacenadas en el estado 1 y 2 
y еп forma diferencial 


dO = dE + dW 


3) Sistemas dinámicos abiertos en régimen permanente. 


En un sistema cerrado el estado final del proceso está separado temporalmente del estado 
inicial. Así, por ejemplo, en un compresor de émbolo, cerrada la válvula de admisión, el gas en 
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el interior del cilindro pasa sucesivamente en el tiempo por una serie de estados intermedios 
hasta el estado final de la compresión. 


En un sistema abierto, por ejemplo, el formado sólo por la turbina de vapor de la figura 
2-6, en la cual tiene lugar un proceso de expansión, todos los estados (inicial, final e interme- 
dios) ocurren simultáneamente en el tiempo, pero localmente en sitios diferentes de la má- 
quina. Sin-embargo, un observador que se moviera con la corriente pasaría sucesivamente рог 
la entrada de la máquina, estado inicial de la expansión y por la salida de la máquina, estado 
final. No existe diferencia esencial, pues, en la representación de ambos sistemas en los planos 
termodinámicos. 





Fig. 2-11.—Esquema energético de un sistema. 


El esquema energético de la figura 2-11 puede representar un sistema abierto cualquiera, 
por ejemplo, nuestra turbina de vapor, una caldera, un intercambiador de calor, una tobera, 
etc. En la sección 1 entra en el sistema masa y energía y sale en la sección 2. 


La figura 2-11 representa el caso general y en él figuran todas las formas de energía. Al 
analizar con un esquema energético un sistema particular sólo se representarán con flechas 
aquellas energías que entran en juego en dicho sistema. 


En régimen permanente no se almacena masa ni energía en el sistema. Como no hay acumu- 
lación de energía se tendrá: 


Energia que entra en el sistema — Energíaque sale del sistema. 


Por tanto: 


О, +p, М, t Ej + Ea +0 =0, tp; V; +Е + Е. HW 
o bien: 


Q=AU +A (pV)FAE, AE; +W (Јо е] múltiplokJ, S/) (2-13) 
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Escrita así la ecuación es fácil ver que se cumple el convenio de signos ya adoptado para О 
y М. Así, por ejemplo, si el sistema cede 50 kJ al exterior (О <0) se escribirá —50 en el primer 
miembro, donde figuran las energías comunicadas al sistema б + 50 enel segundo donde figuran 
las energías cedidas por el sistema, etc. 


Teniendo en cuenta que la masa que entra en el sistema es igual a la que sale en régimen per- 
manente, la Ec. (2-13) se puede escribir en energías especificas, lo cual constituye el enunciado 
más corriente del 


Primer principio para sistemas dinámicos abiertos en régimen permanente. 
2 


Q= Au +A (py) +A zg +A (E) +w (2-14) 


o en forma diferencial: 
2 
80 —du +d (ру) +dzg +d (5) +4\у (2-15) 


о bien utilizando la Ec. (2-6) 


2 
dO =dh +dzg +d (5) TdW (2-16) 


o en forma de incrementos finitos: 
c? 


Q-Ah-FAzg t A ( 2 ) EW (2-17) 


Notas a la Ec. (2-17) 


a) En los sistemas analizados en este libro los incrementos de energía potencial son en gene- 
ral despreciables en comparación con ios otros términos de la Ec. (2-16). Es decir, se 
supone 


Azg=0 
(Hipótesis general en las TMT) 


Así, por ejemplo, en una turbina de vapor una diferencia de cotas grande, por ejemplo de 
4 m, representa una energía potencial 


Azg =39,2 J/kg =0,0392 kJ/kg 
que en comparación con los calores y saltos entálpicos corrientes en los TMT es prácti- 


camente despreciable. 


b) Es corriente estudiar en primera aproximación las máquinas y aparatos que no son inter- 
cambiadores de calor (tobera, turbina, etc...) despreciando el calor (negativo) por radia- 
ción y conducción. Al estudiar estos aparatos supondremos normalmente que en él se 
realiza un proceso adiabático, y por tanto, en la Ec. (2-17) 


Q-0 
(Unidades no intercambiadoras de calor aproximadamente) 
c) Al aplicar el esquema de la figura 2-11 o la Ec. (2-17) a una máquina o sistema resulta 


à veces patente que uno o varios términos son nulos o despreciables, y el esquema o 
ecuación se simplifica. 
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Así, si se trata de una turbina, y la energía cinética a la entrada y a la salida son casi iguales, 
el incremento de energía cinética será despreciable, y utilizando además las aproximaciones 
indicadas en a) y b) Azg =0, О =0, se tendrá inmediatamente en virtud de la Ec. (2-17): 


W= — Ah=h, — ha 


(TV o TG, А (c*/2)=0) 


Una tobera fija no absorbe ni restituye trabajo, W —0; ni es un intercambiador de calor, por 
tanto segün la nota b) Q —0; luego segün la Ec. (2-17) 


sj =, 
A [S =- Аһ 


о bien, si, como sucede a menudo, la energía cinética de fluído a la entrada de la tobera es 
despreciable con relación a la de la salida: 


© 


uch-h y c2,7V2(h, —h3) 
(Tobera, Q —0, ci/2 =0) 


d) Proceso de estrangulamiento 


El proceso de estrangulamiento о de laminado es el que ocurre, por ejemplo, en una yálvula 
seductora de presión o en la válvula de admisión o en un laberinto de una TMT (véase la sección 
6.2.1.4.). 


Si suponemos que no hay pérdida de calor al exterior, Q —0, y sí suponemos que en el esta- 
do inicial y final (antes y después de la válvula, por ejemplo) la energía cinética varía poco 
(aunque durante el proceso haya fuertes aceleraciones y deceleraciones, que provocan la fuerte 
pérdida de presión que en ese proceso tiene Jugar), ci =0?/2, como además el trabajo mecá- 
nico es nulo, el primer principio [Ec. (2-17)] conduce a la ecuación siguiente: 


һ = ha 


El proceso de estrangulamiento es un proceso isentálpico. 
4) Primer principio aplicado a un ciclo 
De la Ec. (2-12) para sistemas cerrados o de la Ec, (2-16) para sistemas abiertos, siendo 


2 
Es SE, Ah7AÀ(zg) = Д (E) =0 en un ciclo, se tendrá: 


а=! (2-18) 
(Primer principio, ciclo) 


2.9. Ê pdv (área inferior a la curva del proceso, en el plano pv} 
Según la Ec. (2-10) 


Q-Au=fp dv 


en todo proceso estático reversible, y según la Ec. (2-14) 
с? 
Q — Au =A (pv) Az FA ES TW 


en todo proceso dinámico. 
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Observando las Ecs. (2-10) y (2-14), si el estado inicial y final son iguales, el calor О sólo 
depende de la curva del proceso (o sea de si el proceso es isobárico, isocorico, etc.), no de si el 
proceso es estático o dinámico; por tanto, para una misma curva de proceso, Q es igual en 
ambas ecuaciones. Au tendrá también el mismo valor en el proceso estático que en el dinámico, 


porque por ser función de punto no depende más que del estado inicial y del final. Por tanto, 
en todo proceso reversible 


2 
Гр dv —trabajo de expansión o compresión del gas = A (pv) +A (=) +А 29 +w (2-19) 


donde W — trabajo mecánico. Еп un proceso estático 
2 


A (p) =A (=) —Azg-70 


y la Ec. (2-19) se reduce a la Ec. (2-9) 
Por lo tanto, la Ec. (2-10) es válida para cualquier proceso estático o dinámico reversible: 


О – Au=fp dv 
o en forma diferencial: 


ао —du t p dv (2-20) 


(Primer principio, todo proceso reversible) 


2.10. — JT "hk (área a la pude de la curva del proceso) en el plano pv 
a) Гм УЯ de — f; dp en cualquier proceso reversible. 
En todo proceso, por definición de entalpía, 
dh =du +p dv tv dp 


y Si el proceso es reversible [Ec. (2-20)] 


аб —du +p dv 
luego en todo proceso reversible 

dh=d0 +v dp | (2-21) 
А —vdp =dQ —dh 


e integrando entre los límites 1 y 2: 


2 
- fwa- an 
1 


(Todo proceso reversible, estático o dinámico) 


2 


b) Significado de pi v dp en un proceso dinámico reversible. 
1 


Según el primer principio en un proceso dinámico [Ec. (2:15)], haciendo dzg =0, se tendrá: 


LE 
dQ =du +p dv +vdp +d [^27 dw 
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y si el proceso es reversible: 
dQ —du +p dv 


luego 


c 
- vdp=d [7 + 


e integrado entre los límites 1 y 2, 


2 2 
= j vdp=A ($) bw (2-22) 
1 2 З 


(Proceso dinámico reversible). 


2 
-f* dp-W (2-23) 
1 


(Proceso dinámico reversible, A (с2/2) 2х0) 


Si además А (c?/2) 20 se tendrá 


La Ec. (2-23) contiene la siguiente conclusión de extraordinaria importancia en el estudio 
de las TMT: 


El trabajo en el plano pv en un proceso dinámico reversible, y concretamente el trabajo 
ideal de una TMT, TC o TT, es igual al área a la izquierda de la curva del proceso; siempre que 
las energías cinéticas al comienzo y fin del proceso puedan suponerse iguales. 


Como el volumen específico v siempre es positivo, y si el proceso se verifica de 1 a 2 en la 
figura 2-12 dp es negativo y — * dp >> 0. En este caso, según la Ec. (2-23), W > 0. Este es 
el caso de la TV y la TG, en que el fluído suministra trabajo. Por el contrario si el proceso es 
de 2 a l, se tendrá: dp >0, — E dp <0 y W <0. Este es el caso del TC, en que se suminis- 


1 
tra trabajo al fluído. Se verifica, pues, el convenio de signos anteriormente adoptado (Sec. 2.5). 


2.11. Relación entre — ff vdp e ff pdv : 
De las Secciones 2-9 y 2-10, y observando la figura 2-12 se deduce que la integrales, [р dv 
1 


y- № у dp representadas en general por áreas distintas en el plano pv, representan trabajos 
en un proceso reversible: 





p үу 
2, SM 





Fig. 2-12 —helación entre — f vdp e f pdv. v 


SISTEMA ABIERTO SISTEMA CERRADO 
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J pdv=trabajo en un proceso estático. 


— f v dp = trabajo en un proceso dinámico con А (с2/2) 0. 


Si se trata de un gas perfecto y de un proceso adiabático reversible, siendo además A (с2/2) = 
=0 (caso ideal al que pueden asimilarse multitud de casos prácticos), se tiene, por ser el pro- 
ceso reversible [Ec. (2-20)]: 


dQ =du +p dv 
por ser adiabático (dQ =0): 
p ду =— du 
por ser gas perfecto [Ec. (2-32)]: 
рау =— cy dT 


Integrando esta última ecuación entre 1 y 2: 


2 
fs (T; - T3) 
1 


donde C, — calor específico medio a volumen constante en el intervalo de temperaturas Ty- Ta. 


Además, según la Ec. (2-38), cuya revisión en este resumen de Termodinámica se hará más 
adelante, la Ec. (2-3) para el gas perfecto y la Ec. (2-39) suponiendo que c, cte: 


E В; 1 
f dix gi к= (ру vi — P2 v2) 7(2-24) 
1 


Por otra parte de la Ес. (2-22), con A (c*/2) =0 


2 2 2 
d (py) p dv + vdp f? w= [pas + (vos 
1 1 1 
2 2 
Ру Vi —P2 V2 "| s f vdp 
1 1 
se tiene: 


2 2 
1 
fmm fo tpi му = Pa ы сш {ру v — pa v2} +P; v1 — Pa v 
1 


segün la Ec. (2-24), o sea, 


2 Y 2 
— фар ———(рр уу — P2 м) = | рау 
1 y 1 


en virtud de la misma Ec. (2-24). Por tanto 


y siendo 
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La relación del área a la izquierda y el área inferior a la curva del proceso es igual al expo- 
nente y de la transformación adiabática. 


2.12. — $ vdp =$ pdv 


La figura 2-13 representa el ciclo más sencillo compuesto de los tres procesos elementales 
siguientes: isobárico 1-2, adiabático-reversible 2-3 e isotérmico 3-1. En el ciclo se adiciona calor 
al fluído a temperatura constante, Озу 2 0, cediendo calor a presión constante, О; <0. En 
el proceso adiabático-reversible 2-3, Q54 —0. 


P 








dena im im 
BE 


Fig. 2-13,— $ pdv =— $ vdp 


Q72 


En los sistemas estáticos se aplica la Ec. (2-11), y en los dinámicos, la Ec. (2-15). En ambos 
casos si е] punto vuelve al estado inicial 1 todas las propiedades termodinámicas vuelven a 
su primitivo valor; si además en el sistema dinámico la energía cinética y potencial al comienzo 
y fín del ciclo son iguales se tendrá para un ciclo 


c 


Au=A (5) —Az-A (ру) =0 


y, por tanto, integrando las Ecs. (2-11) у (2-15) en un ciclo: 


$dQ-$dW (2-25) 


resultando evidente que en un ciclo — $ v dp =$ р dv, siendo el área en el interior de la figura 
2-13 igual al valor de una u otra integral. 


Nótese la diferencia entre el ciclo recorrido en el sentido de las agujas del reloj (flechas 
continuas) y en sentido contrario a las agujas del reloj (flechas discontinuas). 


— Enel sentido de las agujas del reloj 


1 
a) en el sistema estático cl trabajo de expansión pdv, (Муз > 0) es mayor que el trabajo 


2 э 3 
de compresión f? dv + f» dv {Wiz <0) y el trabajo total f. dWZ» 0; 
1 2 
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и 1 
b) en el sistema dinámico el trabajo de expansión — мар >0 y es mayor que el trabajo 
yi 3 
de compresión, que es nulo en el proceso 1-2 y negativo en el proceso 2-3. 


— En el sentido contrario de las agujas del reloj se comprobará por el contrario que 


— $vdp— $ pdv= $ dW <0 


y según la Ec. (2-25) también $ dO < 0, la sustancia se enfría a costa de un trabajo mecáni- 
co (ciclo frigorífico). 


Por tanto, según el convenio de signos adoptado en la Sec. 2,5: 


Los ciclos termodinámicos recorridos en el sentido de las agujas del reloj absorben calor 
y realizan trabajo (ciclos de las TV y TG) y los recorridos en sentido contrario a las agujas 
del reloj absorben trabajo y ceden calor (ciclos de refrigeración). 


De la Ес, (2-25) se desprende que, siendo el trabajo W función de línea que depende del 
camino de integración, el calor Q también lo será. Por eso, insistimos una vez más, el calor 
О y el trabajo W se llaman características del proceso, a diferencia de p, v, u, T, h, s que son 
características de estado o propiedades termodinámicas. 


2.13. Algunas características y procesos de los gases perfectos 
2.13.1. Calor específico de los gases perfectos 


En los gases perfectos el calor específico no depende de la presión sino sólo de la tempera- 
tura, es decir, 


c=f (T) (2-26) 


siendo ei calor específico en un proceso determinado: 


donde dQ se refiere а la unidad de masa y 


Q-—fcdT (kJ/kg, SI) 


о bien 
О=т /сат (kJ, S7) (2-27) 
y en particular 
Qm fe dT 
si el proceso es isobárico, y 
О= т fe, dT 


si el proceso es isocórico. 
La reiación (2-26) se cumple también aproximadamente en los gases reales. 


TABLA 2-2 


TURBOMAQUINAS TERMICAS 


CALOR ESPECIFICO DE LOS GASES EN EL INTERVALO DE 0 A 1.500 ^C 
(FUNCION APROXIMADAMENTE LINEAL DE LA TEMPERATURA) 


Ep y бу (kJ/kg - К) 


0,9203 + 0,0001065 t 


ъ= 
&, =0,6603 +0,0001065 t 







€, =1,3716 + 0,0003111 t 





т | Tp = 1,0240 +0,00008855 t dh 71,2799 +0,00011067t | 
а & 70,7272 +0,00008855 t & 70,9089 + 0,00011067 t 
Tp =0,9956 +0,00009299 t © = 1,2866 + 0,00012011 
Ty =0,7088 + 0,00009299 t E, =0,9157 + 0,0001201 t 
— — —— m — ань Басни —— 
$,71,833 +0,0003111+t = ,4733 +0,0002498 1 






= 1,3138 + 0,00015777 t 
=0,9429 + 0,00015777 t 








1,1024 + 0,0002498 t 


| 














6990 + 0,0004798 t 


Nota.—Con Ја fórmula (2-27) puede calcularse el calor comunicado о cedido al fluído en cual- 


quier proceso, excepto en el proceso isotérmico, en el cual dT=0 ус = =, 


ya que 


О %0, siendo la fórmula (2-27) indeterminada en este caso, teniéndose que calcular 


О por otro procedimiento (véase Sec. 2.13.6.). 


2.13.2, Calor específico a volumen constante y energía interna de los gases perfectos 
En cualquier gas en un proceso estático reversible a volumen constante el trabajo exterior 


será nulo, dw =0, y en virtud de la Ec. (2-11), se tendrá 
dQ =du 
Siendo el proceso isocórico se verificará también: 
dO =с, dT 
Luego 
du=0, dT 
Por otra parte, siendo u función de estado, 


u —f (v, T) 


pero dv —0; luego: 


(2-28) 


(2-29) 
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Comparando (2-29) con (2-28), se tiene para cualquier gas: 


_ [дч 
су = (+) " (2-30) 


En un gas perfecto la limitación de que el volumen ha de ser constante para que se cumpla 
la Ec. (2-30) no es necesaria, porque (véase Sec, 2.4.1.1) la energía interna de un gas perfecto es 
función de la temperatura solamente 


u=f(T) (2-31) 
pudiéndose escribir 
- du 
cy =T (2-32) 


u = fo, dT (kJ/kg, SI) 


(Gas perfecto, todo proceso) 


2.13.3. Calor específico a presión constante y entalpía de los gases perfectos 


El cilindro de la figura 2-14 contiene 1 kg de gas. Al comunicar calor al gas, el émbolo se 
eleva manteniéndose la presión del gas constante, e igual a la presión constante exterior 
p — F/A, y realizando un trabajo. Se trata, pues, de un proceso estático isobárico con adición 
de calor a presión constante Qp. Si el proceso es reversible, en virtud de las Ecs. (2-21) y (2-7), 
se tendrá: 


dO tv aas - (2^) dT + (2) т ар 
р 


дт ӘР 
y teniendo en cuenta que dp = 0 por ser el proceso isobárico, se tendrá: 
- (dh ) 
dO =cp dT —dh = (51 : dT 


y finalmente 


Я = (32) 
Р ðT/ p wW 








Š 


Fig. 2-14.—Explicación del calor específico a presión 
constante. 
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El calor específico a presión constante es siempre mayor que el calor específico a volumen 
constante, porque para una misma elevación de temperatura en el proceso isobárico se necesita 
más calor, a saber, además del necesario para la elevación de la energía interna, ci necesario 
para realizar trabajo. En el gas perfecto se comprueba inmediatamente que 

dh=du +d (p v) =du + А; dT 2» du 
y, por tanto 
Cp >Cy 


En el gas perfecto, siendo, como acabamos de ver, 


dh=du + Ri dT (2-33) 
se tiene: 
h=f (T) (2-34) 
y 
22) dh 
==] e (2-35) 
y G T/p dT P 
h = fep dT (2-36) 


(Gas perfecto, todo proceso). 


2.13.4. Ecuación de Mayer 


E! cociente de calores específicos a presión y a volumen constante de una sustancia, que 
aparece en muchas fórmulas de Termodinámica, se designará con la letra y, siendo: 


=p 
qos 21 (2-37) 
en general, función de la temperatura y de la presión. 
En un gas perfecto, según las Ecs. (2-33), (2-35) y (2-32) 
Cp dT 7c, dT FR; dT 


de donde se deduce la 
Ecuación de Mayer 
Ri =Cp — Cy (2-38) 
Despejando cp y cy entre las Ecs. (2-37) y (2-38), se obtienen las dos ecuaciones siguientes 
muy utilizadas en Termodinámica: 


Ri 
=1 
^ 





Cy 7 
(2-39) 
= YR 


327 


2.13.5. Proceso adiabático-reversible de los gases perfectos 


El proceso adiabático-reversible, que en este libro denominaremos generalmente (después 
de definir la entropía en la Sec. 2,15,5) proceso adiabático-isentrópico, es fundamental en el 
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estudio de las ТМТ; siendo el proceso ideal de expansión en las TV y TG y el proceso ideal 
de compresión en los TC. En todo proceso reversible [Ec. (2-20)]: 


dQ =du +p dv 


Tratándose de un gas perfecto [Ec. (2-32)], y siendo dQ = 0, por ser el proceso adiabático 
se tendrá, pues, 


0-—c, dT T pdv 


dT=- E dv (2-40) 


v 


Por otro lado, de la Ec. (2-4), despejando dT, se tendrá: 


ат =P% +vdp (2-41) 
Ri 
e igualando las Ecs. (2-40) y (2-41): 


_ pdv _ pdv + vdp 
Cy Ri 


Teniendo en cuenta la ecuación de Mayer (2-38), la última ecuación puede escribirse así: 


{ср — Cy) pdv + с, (рау +vdp) 20 


Simplificando, dividiendo todos los términos por pv, y sustituyendo y — =2, se obtiene la 
ecuación diferencial de variables separadas 


e + =o (2-42) 
р у 


donde y en un gas perfecto es función de la temperatura solamente. Si а la hipótesis de que el 
gas sea perfecto se añade (observe el subrayado de estas dos últimas palabras) la hipótesis 


y =cte (2-43) 
la Ec. (2-42) podrá integrarse inmediatamente: 
£n p + y п v — fn cte 
о sea 
Ln pv? = $n cte 
y finalmente: 


Ecuación de la adiabática-reversible (o adiabática-isentrópica): 


pvř=cte ` (244) 


(Gas perfecto, y =cte.) 
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о bien escrita entre dos estados cualesquiera 1 y 2: 


P- (2) 7 
P2 M 
Nota.— Algunos autores llaman al gas que cumple la ecuación pv = В; T gas semiperfecto y al 
gas que cumple además la Ec. (2-43) gas perfecto. 


Segün esta nomenclatura: 


— El gas semiperfecto obedece a las ecuaciones: pv = В; T [Ec. (2-3)], c =f (T) [Ec. (2-26)1, 
u =f (T) [Ec. (2-31)], h =f (T) [Ec. (2-32)], siendo с, u y h funciones de T solamente, 


Ter = =0 [Ec. (2-42)], pero no a la Ec. (2-44) y a las que de esta ecuación se de- 
duzcan, 


- El gas perfecto obedece a todas las ecuaciones del gas semiperfecto, y además a la Ec. 
(2-44) pv = cte, y a todas las ecuaciones deducidas con la condición (2-43). 


-. Muchos gases y, en particular el aire, pueden considerarse con suficiente aproximación 
para muchos problemas prácticos como gases semiperfectos; pero mucho menos aproxi- 
madamente como gases perfectos. (Véase la Sec. 2.17.). 


De la ecuación de la adiabática-reversible (2-44) y de la ecuación de estado se deducen fácil- 
mente las siguientes ecuaciones de gran utilidad práctica: 


Ta (a) В 
(8) pa 
Fai 
pns (+) Es 
T Pa (2-46) 
o bien б, 
ERN а ya 
Pa fiel 2-47 
р2 ( 2 ш 


(Véase el problema 17). 


2.13.6. Calor en las transformaciones isotérmicas reversibles de los gases perfectos 


En las transformaciones isotérmicas para calcular el calor comunicado o cedido en la trans- 
formación no es posible utilizar la ecuación general (2-27), como se explicó en la nota de la 
Sec. 2.13.1. Si se trata de una transformación reversible se procede así. 


En toda transformación reversible (Ec. (2-20)]: 
dQ =du t p dv 


y en la transformación isotérmica del gas perfecto [Ec. (2-31)] du = 0. Integrando la ecuación 
anterior, teniendo en cuenta esta última condición, se tendrá: 


o= jJ p dv (2-48) 


= PI Vi 
v 


Por otra parte, 
р (2-49) 


(Ecuación de las isotermas del gas perfecto) 
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Sustituyendo (2-49) en (2-48) e integrando entre los límites 1 y 2, comienzo y final del 
proceso, se obtiene finalmente: 


О; = ру уу £n Fa = вт, M2 (2-50) 
1 Yi 


2.13.7. Trabajo en las transformaciones isotérmicas reversibles de los gases perfectos 


dv Y 
dv=c | = =p vi La 
f: e Pi Vi *n Vi 


y el trabajo por unidad de masa: 


a) Proceso estático 


i LES Рі 
W=p, v, 0 == Ri T, £, — 
Ру уу Um ita ap 


b) Proceso dinámico en régimen permanente 
En virtud de la Ec. (2-22) 


BP dp7p; vi 0. 2 =A (5) +W 


siendo W el trabajo por unidad de masa. 


2,14. Los parámetros totales o parámetros de estancamiento 
2.14.1. La entalpía total 


En un tubo de corriente de un gas cualquiera entre dos secciones transversales cualesquiera 
1 y 2 se cumple el primer principio Ec. (2-17), es decir, 


ci ci 
015 =һ – h; +-2 a ur Wiz 


Si la corriente de gas no intercambia calor con el exterior Оз = 0; y si no realiza tampoco 
trabajo exterior alguno W,; = 0; obteniéndose: 


2 2 
hy Te һ + 7— (2-51) 


(Proceso reversible o irreversible, adiabático, W = 0j 


es decir, la suma de la entalpía y la energía cinética en cada sección de la corriente permanece 
constante. A la suma 


2 
m c 
htot = һ+5- 


se la designa con el nombre de entalpía total, entalpia de remanso o entalpía de estancamiento. 
Porque, si en la Ec. (2-51) se hace c4 = 0 (lo cual sucede cuando un obstáculo frena totalmente 
la corriente) la entalpía en la sección 2 será la de remanso o estancamiento: 


2 
һу = һу += hior (2-52) 
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2.14.2. La temperatura total 


En el mismo proceso adiabático reversible o irreversible, que en la sección anterior nos 
condujo a la fórmula (2-52) para la entalpía total, es fácil calcular para el gas perfecto la tem- 
peratura de estancamiento о temperatura total, correspondiente a la entalpía total. En efecto: 


ha = hy = cp (T; Т) 


luego 


Además, segün la Ec. (2-39) y la conocida ecuación de la velocidad delsonido a, que dedu- 
ciremos después [Ec. (2-83)]: 


Y Ri 


= а= YR;T 


2 2 
ed erum. T,(y-i)e. 
Та Т T, ^ 2a] 


=т; ( +119. =T; ( +2 m1) 
donde Ma, — número de Mach correspondiente al estado inicial del fluído. 

Si la corriente sufre un retraso solamente, pero no un estancamiento total, reduciéndose su 
energía cinética inicial no a 0, sino a n > {п <1), es fácil deducir repitiendo la demostración 
anterior que la temperatura final T, será: 


TET, (1+ Ma? 12) 


y despejando Т, 


Ti 


т, = 1 
1 +n Ма? E 








Esta fórmula se emplea para calcular la temperatura T, en un fluído que se mueve con ve- 
locidad c, y que sufre una fuerte deceleración al colocar la sonda termométrica, cuya lectura 
es T,. El factor experimental n suele oscilar entre 0,40 y 0,85, según el tipo de termómetro. 


2.14.3. La presión total 


También en una corriente decelerada o estancada se produce un aumento de la presión, que 
en el caso de un gas perfecto es fácil calcular. 


De la Ec. (2-51), teniendo en cuenta la definición de entalpía se deduce: 


z 2 
(ру vi +u) +90, va tug) +% 


2 2 
Су —C 
P2 Уз — Pj Vy 7 lu; — и) +22 (2-53) 
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Еп un gas perfecto: 


RT = HH Ri руу P2V му = рь м 
бол рр) (вом) - nn Pa V2 
"cu d т anis CN NE "lem 


y sustituyendo en la Ec. (2-53) se tendrá: 


СР 

ы Ва Уу — ро М2 1 CC 

№ — ру v; 6—2 E A 
p2 Y2 — р Уу y =1 2 
$5 4 
617-02 








T x 
1—1 (p? м — Pi vi) 7 

Si el gas cumple la ecuación (2-42) y nos limitamos a la transformación adiabático-rever- 
sible, se tendrá: ` 


sp 3 „10 
gs [ (2) 1] 44 
y—1 Pi 2 
Además,dea, = Y y p, Vi, se deduce 


2 
ati 
ру vi € 


y, por tanto, 


ES Г ты] --4 


pal ру 2 
2 2 
рг =P; Е yi x3 =] (2-54) 


que representa la presión final, cuando el fluído se decelera de c, a c5. Si la velocidad c} =0 
la misma Ec. (2-54) nos da la presión total o presión de estancamiento, haciendo c, = 0: 


ty - ne? | =i г 
Prot =P [> E ser це] =р, [ LLL 1] i (2-55) 
1 


2.15, Segundo principio de la termodinámica 
2.15.1. Introducción 


Históricamente el primer principio de la termodinámica constituyó una particularización 
a los procesos térmicos de una ley universal; mientras que el segundo principio se descubrió 
primero en conexión con los procesos térmicos, generalizándose después a todos los procesos 
naturales y enunciándose como una ley universal de toda la naturaleza. 


El primer principio sirve para analizar las transformaciones energéticas cualitativa y cuanti- 
tativamente. Asimismo el segundo principio sirve para analizar cualitativa y cuantitativamente 
los procesos termodinámicos, así como para estudiar el rendimiento de los motores térmicos. 
El primer principio establece la equivalencia de todas las transformaciones energéticas. .El 
segundo principio analiza la dirección de estas transformaciones. Así, por ejemplo, según el 
primer principio, no hay diferencia entre las transformaciones de energía mecánica en térmica 
y las de energía térmica en mecánica; según el segundo principio, sí. En efecto, la experiencia 
demuestra que la energía mecánica, así como la eléctrica y las restantes formas de energía, 
pueden transformarse íntegramente en energía térmica (la energía mecánica, por ejemplo, 


76 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


mediante el rozamiento y la energía eléctrica mediante una resistencia eléctrica); por el con- 
trario, no existe ninguna máquina térmica que transforme íntegramente el calor en energía 
mecánica. 


2.15.2. Enunciados diversos del segundo principio 


Hay muchos enunciados del segundo principio, los cuales mutuamente se complementan. 
Desde el punto de vista de su aplicación а Ја Termodinámica Técnica los enunciados más inte- 
resantes son el de Plank y el de Clausius. 


Enunciado de Plank 


No es posible construir un motor periódico que realice un trabajo mecánico а expensas 
solamente de la refrigeración de una fuente de calor. 


Así, la turbina de vapor de la figura 2-6 funciona periódicamente (cíclicamente) suminis- 
trando trabajo, no sólo a expensas del calor de una fuente caliente (caldera) —lo contrario 
contradiría al primer principio—; sino cediendo calor a la fuente fría —lo contrario contra- 
diría al segundo principio. 


Un motor periódico que contraviniese al enunciado de Plank podría utilizar la energía 
térmica del aire o del mar, prácticamente inagotables, de una manera perpetua para produ- 
cir trabajo mecánico. El motor llamado motor perpetuo de segunda especie no infringiría el 
primer principio; pero sí el segundo, que puede, por tanto, enunciarse también así: 


El motor perpetuo de segunda especie es imposible (1) 


El enunciado de Thomson es análogo al de Plank: en la naturaleza no es posible un proce- 
so cuyo efecto total consista en la refrigeración de una fuente caliente y realización de un 
trabajo mecánico equivalente. (En la turbina de vapor de la figura 2-6, además de los dos 
efectos contenidos en el enunciado de Thomson, tiene lugar un tercero, que es cesión de calor 
al condensador). 


Enunciado de Clausius 


El calor no puede pasar espontáneamente de un cuerpo a otro, si la temperatura de este 
último no es superior a la del primero. 


Los procesos de la naturaleza se clasifican en espontáneos y no espontáneos, según que para 
realizarse se requiera о no otro proceso adicional. 


El enunciado de Clausius se deduce por inducción de la experiencia cotidiana, la cual enseña 
que el calor pasa espontáneamente de un cuerpo a otro de menor temperatura; pero no en 
sentido inverso. ` 


Tercer enunciado. 


Los procesos espontáneos en la naturaleza no son reversibles. 

Este enunciado no es más que una generalización del enunciado de Clausius. Además de la 
transmisión de calor, a la que se refiere este último enunciado, en la naturaleza se dan multitud 
de procesos que se realizan espontáneamente en una dirección, sin necesidad de procesos adi- 
cionales, y en dirección contraria, no. Así, por ejemplo, en un recipiente dividido por un 
tabique intermedio existe en un lado gas y en el otro el vacio. Si se retira el tabique, el gas se 
expansiona espontáneamente ocupando todo el recipiente. La compresión espontánea no se 
da; es preciso un proceso adicional, por ejemplo, el trabajo mecánico de un émbolo que lo 
comprima hasta ocupar el espacio primitivo, 


(1) Existen proyectos de centrales térmicas, alguno de ellos experimentado en la URSS, que 
utilizan la diferencia de temperaturas entre las capas superiores e inferiores del agua del mar 
con un salto de temperaturas de 10 a 30°С, o bien, en algunas regiones nórdicas, el salto térmi- 
co entre el aire (—40°С) y el agua del mar por debajo de la capa de hielo (+ 4 °С), Estos proyec- 
tos que evidentemente no contradicen el segundo principio, presentan por ahora un interés 
meramente teórico dada la complejidad de instalaciones que se necesitan para aprovechar una 
potencia suficientemente grande con saltos tan pequeños. 
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En la Sec. 2.15.5. se dará otro enunciado del segundo principio, que es el preferido en las 
formulaciones de la Termodinámica Técnica. Finalmente la Sec. 2.15.11. contiene otro 
enunciado enunciado más del mismo segundo principio. 


2.15.3, Ciclo de Carnot 


El ciclo de Carnot es un ciclo formado por los siguientes procesos reversibles, (véase la 
figura 2-15): 


2-3 Expansión isotérmica, (Q33 > 0); 
3-4 Expansión adiabática, (Q34 —0); 
4-1 Compresión isotérmica, (Q4, « 0); 
1-2 Compresión adiabática (Q,7 70). 


та -AT 


Fig. 2-15.—Ciclo de Carnot de un gas perfecto 
en el plano ру. 








Supongamos en primer lugar el ciclo de Carnot realizado por un gas perfecto. En el esquema 
de la figura 2-15 se representa dicho ciclo en el plano ру. El cilindro de la figura está lleno de 
1 kg de gas siendo, por tanto, el volumen limitado por las paredes del cilindro y del émbolo 
igual numéricamente en todo instante al volumen específico. Este cilindro es perfectamente 
adiabático, excepto la culata S del mismo, que en el proceso 2-3, en cl cual el émbolo se mueve 
de a a b, se pone en contacto con una fuente de calor de gran capacidad para que la temperatura 
T, de la fuente se mantenga constante en dicho proceso. La temperatura del gas en el estado 
correspondiente a la posición del émbolo dibujada en la figura, y en todo el proceso 2-3 es 
igual a T, — AT, donde AT > 0, condición necesaria para que el proceso sea reversible, Du- 
rante e] proceso 3-4 se mantiene la culata del cilindro tapada con una tapa aislante, con lo 
cual el proceso 3-4, en el que el émbolo se mueve de b a c es adiabático. Tanto en la expansión 

4 


isotérmica como en la adiabática el gas realiza trabajo exterior, siendo W54 = | p dv» 0. En 
2 


este proceso la temperatura del gas ha descendido desde T, — AT a Т. HAT. A continuación 
se remueve la tapa S, y se pone el cilindro en contacto térmico con la fuente fría también de 
gran capacidad y, por tanto, de temperatura constante T¿. El calor fluye del gas a la fuente 
fría durante el proceso 4-1 reversible, porque también. ahora AT — 0, moviéndose el émbolo 
de € a d. El proceso 1-2, en que el émbolo vuelve al estado inicial a, y en que de nuevo la tapa 
S cierra el cilindro, es adiabático. Ambos procesos de compresión isotérmica 4-1 y de compre- 
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2 
sión adiabática 1-2 absorben trabajo exterior Wy2 -fè dv <0, siendo en este caso, en que 
1 
suponemos que las curvas del proceso cíclico se recorren en sentido de las agujas del reloj, 
siendo la suma algebráica W = М4 + Waz > 0 el trabajo exterior útil del ciclo y la suma alge- 
bráica О = Оз + Q4; > 0 el calor transformado en trabajo, Verificándose según el primer 
principio 


w-a 


La reversibilidad exige que tanto el trabajo de expansión como ei de compresión se verifiquen 
sin rozamiento exterior alguno y que en ninguno de los cuatro procesos exista rozamiento 
interno alguno. 


En el ciclo inverso de Carnot la sustancia realiza el mismo ciclo, pero en sentido contrario 
a las agujas del reloj. En este ciclo el trabajo neto del ciclo es negativo y el calor neto también. 


En la compresión isotérmica 3-2 la sustancia cede calor Q33 <0 y en la expansión isotér- 
mica 1-4 la sustancia absorbe calor Q,4 > Q, siendo el calor neto del ciclo negativo. 


El mismo ciclo inverso de Carnot se llama también ciclo de refrigeración, cuando el fin del 
Cicio es enfriar una sustancia, y cic/o de calefacción (bomba de calor) cuando se pretende ca- 
lentar el medio exterior. Se define la eficiencia de la refrigeración 


=% 
е = у 
y la eficiencia de la calefacción 
TES 
с wW 


La bomba de calor se utiliza mucho en la práctica, pero no se suele utilizar el ciclo de Carnot 
como ciclo de refrigeración. 


2.15.3.1. Rendimiento de un ciclo 


Para evaluar la economía de un motor se define el llamado rendimiento térmico, que en 
todo ciclo es el cociente del trabajo exterior del ciclo por el calor absorbido de la fuente ca- 
liente, Q4. Según el primer principio | Ec. (2-17)], y siendo en un ciclo completo Ah =0, porque 
la sustancia vuelve a su estado inicial, y si adernás suponemos que también las energías cinéticas 
y potencial vuelven a su valor inicial, se tendrá О =W; pero 


Q=0, ~ 0, 
donde Q, — calor cedido a la fuente fría; luego el rendimiento térmico será: 
Qa - Qc 
Lf EET 7 (2-56) 
t О, 


2.15.3.2. Ciclo de Carnot con gas perfecto 
Segün la Ec. (2-50) se tiene para un gas perfecto en el proceso 2-3 de la figura 2-15: 


Q55 = А: Ta бп 2 
v2 


y en el proceso 4-1: 
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y según la Ec. (2-56) el rendimiento térmico será: 


vi 
њан (2-57) 
у 
Ta La m 


y, si suponemos y =cte, según la Ec. (2-45), siendo Та 7T; 7T; y Тз =Т= Ta, se tiene: 


a Yad EN NA xa 
Va Ta vi 


]uego: 
Уз – У2 
Ya Y 
o bien: 
V3 _ Ул 
v2 У 


deduciéndose finalmente de la Ec. (2-57) que 


m= Te (2-58) 


Ta 


(Gas perfecto, y = сіе} 


2.15.3,3, Ciclo de Carnot con una sustancia cualquiera: teorema de Carnot 


En termodinámica se demuestran los teoremas siguientes: 


1) El ciclo de Carnot realizado con una sustancia cualquiera tiene el mismo rendimiento 
que el ciclo de Carnot para el gas perfecto. Es decir, para cualquier sustancia se verifica que: 


= Ta e Te 
"t Та 

Asi, por ejemplo, el rendimiento del ciclo de Carnot referido en la Sec. 2.15.2 en la nota 
de la página 76, que utiliza el salto térmico entre el aire а —40^C y el agua del mar a +4 °С, será: 


4 - (-40)_ 44 

m—— mmi 
M 277 277 016 

El rendimiento del ciclo de Carnot sólo sería igual a 1, si se verificase T¿=0, o Ta =°; pero 
ambas cosas son imposibles. 

El teorema que acabamos de enunciar, y que se conoce con el nombre de teorema de Carnot, 
se demuestra en Termodinámica por reducción al absurdo, ya que de no ser verdadero el teore- 
ma quedaría violado el segundo principio. 

2) Todas las máquinas reversibles que funcionan соп dos fuentes de calor a las temperaturas 
constantes Та y T¿ tienen el mismo rendimiento que el de la máquina de Carnot expresado por 
la Ec. (2-58). En realidad no se trata de un nuevo teorema, ya que toda máquina reversible 
que absorbe calor a una sola temperatura y lo cede a otra temperatura única es necesariamente 
una máquina de Carnot; ya que su ciclo está limitado necesariamente por dos isotermas y dos 
adiabáticas. 
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3) Todo ciclo irreversible que funcione entre las mismas fuentes de temperatura (en par- 
ticular el ciclo irreversible formado también por dos isotermas y dos adiabáticas) tiene menor 
rendimiento que el ciclo reversible de Carnot; es decir, se verifica: 


пт) Ta - Tc 
( Ta Лиеу, «( Ta ) 


4) Todo ciclo reversible que funcione con más de dos fuentes de temperatura tiene menor 
rendimiento que el ciclo generalizado de Carnot que trabaja entre las temperaturas límites de 
dicho ciclo. 


5) El ciclo generalizado de Carnot tiene el mismo rendimiento que el ciclo de Carnot. Este 
ciclo se estudiará en la Sec. 2.15.9. 


2.15.4. Desigualdad de Clausius 
Siendo en todo ciclo: 


Qe 
m-!-u 
о, 
y en el ciclo de Carnot, 
= Tc 
7 = ——=— 
t Ta 


se tendrá para todo ciclo de Carnot (y para el ciclo generalizado de Carnot de la Sec. 2.15.9 
porque tiene ej mismo rendimiento): 


Qc = Te 

Q Ta 
de donde: 

0-9 

Ta Te 
о bien 





y considerando cada calor con su signo (О. es negativo, por ser calor cedido a la fuente fría) 
se tendrá: 


Ma, О _ 
nv? 


o bien: 
„Оа. 
У т 0 (2-59) 


Un ciclo reversible cualquiera, como el 1-2-3-4 de la figura 2-16, puede descomponerse 
en ciclos elementales, trazando una serie de adiabáticas próximas y cerrando estos ciclos ele- 
mentales con isotermas trazadas por el punto medio del segmento de curva del ciclo inicial, 
сого se representa en la misma figura. El ciclo queda así descompuesto en una serie de ciclos 
elementales de Carnot. 
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P ediaboticas 





Fig. 2-16. -Descomposición de un ciclo reversi- T— jsotermicas 
ble en ciclos elementales de Carnot. 





Para un ciclo elemental i cualquiera, segün la Ec. (2-59), se tendrá: 


Qo Q: P E 
(E 


y realizando la suma para los п cicios se tendrá: 


Q = a 
jpo (2-60) 


n 


Ahora bien, si el número de adiabáticas trazadas tiende a infinito, el ciclo “dentado” de la 
figura, para el que se verifica (2-60), tenderá hacia el ciclo reversible inicial 1-2-3-4, para el 


cual se verificará: 
dQ 
pe =0 (2-61) 


Para el ciclo no reversible de Carnot (o sea, el formado por dos procesos adiabáticos y dos 
isotérmicos, pero tales que uno por lo menos de los cuatro procesos sea irreversible) se verifica: 


Qc ) Т^ 
RAS — E 
( Qa } ум, Carnot < ( l TS ) Camot 


Ahora bien, un ciclo irreversible cualquiera se puede descomponer en ciclos irreversibles de 
Carnot, de manera análoga a como se hizo en la figura 2-16 con un ciclo reversible, cualquiera; 
obteniéndose para cualquier ciclo irreversible, en vez de la igualdad (2-61), la desigualdad 


dQ х 
$e <0 (2-62) 


Fundiendo (2-61) y (2-62) se obtiene la llamada 


Desigualdad de Clausius 


dQ 
. $ «o 


correspondiendo ei signo igual a todo ciclo reversible y el signo < а todo ciclo irreversible. 
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2.15.5. Entropía 


En virtud de la Ec. (2-61) el integrando 29. en un ciclo reversible puede considerarse como 


la diferencial de un nuevo parámetro de estado o función de punto s (diferencial exacta): en 
efecto, dicha función vuelve al estado inicial después de un ciclo, siendo: 


$ds=0 
verificándose en toda transformación reversible: 
da _ kJ 
т = ds kg- K’ (2-63) 


Este nuevo parámetro de estado o propiedad recibe el nombre de entropía, definiéndose como 
en las restantes propiedades termodinámicas la entropía especifica $ por unidad de masa, cuya 
diferencial se expresa por la Ec. (2-63) y la entropía total S. 


Por ser la entropía función de estado se podrá escribir: 


s= f; (р, у) 
за 1 (v, T) 
etc... 


En la Termodinámica Técnica no interesa el valor absoluto de la entropía sino el incremento, 
pudiéndose fijar el сего de entropías arbitrariamente, por ejemplo, a 0°C y 1 bar.(Véase la 
pág. 93, nota 2). 


En resumen: 


a) En todo proceso reversible: 


_ 90 
dSsust.prrov. 7 EM (2-64) 
la cual expresión con la condición de que el cociente de dO (no diferencial exacta) por 
Т sea una diferencial exacta es otro enunciado del segundo principio. 


b) En todo proceso irreversible, según (2-62) 


dQ 
OSsust. primer. > "po 


c) Siendo la entropía función de estado, dados dos puntos cualesquiera 1 y 2, el incremento 
de entropía en cualquier proceso reversible o irreversible entre los puntos 1 y 2 será el 
mismo Аз = s, — $2. Por lo cual, para calcular este incremento, puede seguirse un proce- 
so cualquiera, por ejemplo, uno o varios procesos reversibles con el mismo estado inicial 
y final. 


d) Por el contrario, la variación de entropía de una fuente de calor que recibe o cede calor 
a temperatura constante en todo proceso reversible o irreversible es igual a] calor divi- 
dido por la temperatura constante de la fuente: 


dQ 
dSfuente calor EN 


2.15.6. Cálculo del incremento de entropía 
Veamos cómo se calcula âs en los casos particulares siguientes: 
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1.2) Proceso isotérmico reversible de un gas perfecto 


Siendo T —cte: 
2 2 
(52 51 ^ Jl T T f dQ T 


donde, como siempre, 2 representa el estado final del proceso y 1 el estado inicial. 
Por otra parte, siendo el proceso reversible 


dQ = du +p dv = p dv (2-65) 


porque en un gas perfecto si T = cte, du = 0. Por tanto 
2 
za = Уз _ р 
01: = | рф= p; vi 0, = Ri Т, £ = 
1 M P2 


luego 


E = Pi 
(62 — 51)т RT) f (2-66) 


2.) Cambio de fase en proceso reversible 
En el cambio de fase la temperatura y la presión permanecen constantes, verificándose que: 
= Q2 h-hh 
{52 -s1)T "7T т 
en virtud de la Ec. (2-21). 
3.5) Proceso isobárico reversible (sin cambio de fase) 


Para realizar este proceso se necesita un gran nümero de fuentes de calor a diferentes tem- 
peraturas. Además 


а0 = Cp dT 
y 
T2 
5-51) = + ат (2-67) 
T] 


En un gas perfecto cy = f {Т}, y, si se conoce la función f se podrá integrar (2-67) analítica 
o gráficamente, o bien si se toma el Cp medio en el intervalo de temperaturas considerado, 
se tiene: 


4°) Proceso cualquiera de un gas perfecto 


Siel proceso no es reversible no se puede utilizar la Ec. (2-65) que sólo es válida para el proceso 
reversible. No obstante, siendo e] incremento de entropía $, — s; independiente de la curva 
del proceso, e incluso de si el proceso es reversible o irreversible, porque la entropía es función 
.de estado, podemos calcular el aumento de entropía según un proceso reversible cualquiera, 
para el que se verifica, según las Ecs. (2-63) y (2-65), 


dQ = Tds = du +p dv 
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y según la Ec, (2-21) 
dO = T ds = dh — уар 


Ahora bien, un gas perfecto [Ec. (2-32)] 


Tds= c, dT +p dv (2-68) 
y [Ec. (2-35)] 
T ds cy dT — v dp (2-69) 
Integrando (2-68), teniendo en cuenta Ja ecuación de los gases perfectos, se tendrá: 
Ta 2 
dT dv Ta va 
=$, = E i EA 22. Lp 2 2-70 
52 — $1 fs T + f Y Cy 8, Ti t Ri f. vi ( ) 


(Gas perfecto, cv — cte. o valor medio) 


Análogamente de (2-69) se obtiene: 


Ta 2 
= dT dp 
suc Ef р 


- T. А 
$9 — 51 = cp Ra E Ri iru (2-71) 
(Gas perfecto, cy — cte. o valor medio) 


Por cualquiera de las fórmulas (2-70) ӧ (2-71) puede calcularse ia variación de la entropía 
en un proceso cualquiera reversible o irreversible. 





5; 52 5 


Fig. 2-17.—El incremento de entropía de 1 a 2 es igual a la suma de los incrementos de entropía 
del proceso isocórico 1-а y del proceso isotérmico a-2, 
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Es fácil comprobar (figura 2-17) que el primer término de la Ec. (2-70) cy f Ez corres- 


: 1 v 
ponde al incremento de entropía en el proceso isocórico 1-а y el segundo término Ri f 
al incremento de entropía en el proceso isotérmico a-2, siendo 1 


$4 —51 5) — $ = $2 — 5 


Análogamente en la Ec. (2-71) el aumento de entropía se descompone en el correspondiente 
a un proceso isobárico 1-b y a un proceso isotérmico 1-2. 


2.15.7. El plano Ts 


Cualquier proceso o ciclo puede representarse también en el plano Ts. Así, por ejemplo, el 
ciclo reversible 1-2-3 representado en la figura 2-18-a en el plano pv está compuesto por la 
isoterma 1:2, la isobara 2-3 y la adiabática 3-1. El área interior limitada por estas curvas es 
igual al trabajo exterior (positivo) realizado. De 1 a 2 la sustancia absorbe calor (Оу; > 0) 
m? m?/ 


kg 
y la de v en dicha 


área medida en cm? y multiplicada por ambas escalas representará el trabajo específico en 
J/kg, SI. 


Este mismo proceso se ha representado en la figura 2-18-b en el plano Ts. El área interior 
limitada por las curvas del proceso representa en el plano Ts el calor. neto del ciclo. Expresan- 








М, 
y de 2 а 3 cede calor (Q, < 0), expresando la escala de p en 





(b) s 


Fig. 2-18.—Ciclo reversible (a) en el plano pv; (b) en el plano Ts. 
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Fig. 2-18.—(c) calor absorbido = área 1-2-b-a, (Q > 0); (d) calor 
cedido = área 2-3-a-b, (Q < 0). 
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J 
doTenKysen kg. K 
de un ciclo es igual al trabajo en J/kg, SI. En el sistema de unidades SJ no se hace distinción 
alguna en cuanto a las unidades entre calor, energía y trabajo. Las ecuaciones se simplifican 
porque desaparece el factor de equivalencia 427 kCal/kpm del ST de unidades. Como T es 
HE" positivo, si As es positivo será О > 0 (figura 2-18-c). En la figura 2-18-d О < 0, porque 

s «0. 


el área representará de la manera indicada el calor, que por tratarse 


Notas 


l. Sólo en un proceso reversible | p dv representa trabajo según la Sec. 2.4.2.2 y ÍT ds 
representa calor según (2-64). Esto no se verifica en los procesos irreversibles. 


2. Un proceso es adiabático cuando dQ = 0, aunque ds $ 0. Un proceso es isentrópico cuam 
do ds = 0, aunque dQ $0. Si dQ = 0 y ds = 0 el proceso, en virtud de la Ec. (2-64) es 
reversible, y para evitar confusiones en este libro este proceso se denominará siempre 
adiabático-isentrópico (en abreviatura a.i.). 


3. El proceso adiabütico-isentrópico es el proceso ideal de las MT y en especial de las ТМТ: 
expansión a.i. en los motores (TV y TG), y compresión a.i. en los generadores (TC). 
El proceso adiabático irreversible con aumento de entropía es, salvo error pequeño, el 
proceso real de expansión y compresión de todas las TMT adiabáticas; ya que la pérdida 
de calor al exterior en estas máquinas es muy pequena por la rapidez con que se realizan 
estos procesos. En general, en este libro siempre supondremos en primera aproximación 
que en todo órgano destinodo al intercambio de calor (caldera, condensador, prerrefri- 
gerador, etc...) dQ = 0, es decir, supondremos transformación adiabática; aunque по 
reversible. 


Además del plano Ts se emplea mucho en Termodinámica el plano hs (véase en la Sec, 2.18. 
el diagrama de Moilier). Al llegar aquí será útil volver a estudiar detenidamente la figura 2-7, en 
la cual se han representado los cuatro procesos elementales estudiados en la Sec. 2-6 en los 
planos pv, Ts yhs. 


2.15.8. El ciclo de Carnot en el plano Ts 


En el plano Ts las isotermas son paralelas al eje s y las isentrópicas paralelas el eje T. Luego 
para cualquier sustancia el ciclo de Carnot se representa en dicho plano por un rectángulo. 


La figura 3-2-b en la página 108 representa e! ciclo de Carnot para el vapor de agua no sobre- 
calentado en el piano Ts. Según lo dicho en la sección anterior, y siendo el rendimiento térmico 
de un ciclo: 


т= 1-2 (2-72) 


se tendrá para el ciclo de Carnot: 





que coincide con la Ес. (2-58). 


En la figura 2-19 se han dibujado en el plano Ys el ciclo reversible A-1-B-2-A y el ciclo de 
carnot a-bc-d, cuyas temperaturas máxima Т, y mínima T, coinciden. Llamando ng al rendi- 
miento del ciclo de Carnot y n; al del ciclo reversible no de Carnot, y teniendo en cuenta que 
las áreas en el plano Ts representan calores en todo ciclo reversible, se tendrá según la Ec.(2-72) 


., Area abcda 
!7 Area a'abb' 
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Fig. 2-19.—El rendimiento del ciclo reversible A-1-B- 
2-A es menor que el del ciclo de Carnot a-b-c-d. 


n= Area abcda — [área Aa1A + área 1bB1 + área Bc2B + área 2dA2] 
{= AAA ыс E Ta aes o. NN 


Area a'abb' — [área Аа1А + 1681] 
de donde se deduce que 
т< т 
(Véase Sec. 2.15 .3.3, núm. 4). 


2.15.9. El ciclo generalizado de Carnot 


Además del ciclo de Carnot hay multitud de ciclos reversibles que utilizan solamente dos 
únicas fuentes exteriores de calor a las temperaturas Т, y To. La adición y cesión de calor en 
estos ciclos se hace también según isotermas; pero las otras dos curvas que completan el ciclo 
no son dos isentrópicas; sino dos líneas cualesquiera equidistantes en horizontal. Todos estos 
ciclos se conocen con el nombre de ciclo generalizado de Carnot. 


Uno de estos ciclos es el de la figura 2-20, denominado ciclo de Ericsson. Este cicio incor- 
pora el efecto regenerativo, de gran importancia en las modernas centrales térmicas de TV 
(véase Sec, 17,3.). Comenzando en el punto 2 ei fluido recibe de la fuente caliente a tempera- 
tura constante Т, una cierta cantidad de calor Og según la isoterma 2-3. A continuación se 
realiza la expansión, no segün la adiabática 3-4', como en el ciclo de Carnot; sino disminuyendo 
la entropía según la línea 3-4, y cediendo el calor correspondiente al área 3-4-c-d.La reversibi- 
lidad del proceso exige en el límite que el fluido se ponga en contacto con una serie infinita de 
acumuladores de calor cuyas temperaturas difieran en cada instante de la del fluído en dT. 
Ahora bien, el calor 3-44-d no pasa a ia fuente fría sino que se almacena en unos acumuladores 








Fig. 2-20.—Cielo de Ericsson. 
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de calor, El proceso siguiente consiste en la cesión de calor a la fuente fría según la isoterma 
4-1. Finalmente en el proceso 1-2 el fluído recibe ei calor correspondiente al área 1-2-b-a = 
= área 3-4-с-0. Este calor no proviene de ninguna fuente exterior; sino del calor acumulado en 
€] proceso 3-4, calor que queda siempre dentro del sistema. 


Comparando en la figura 2-20 el ciclo de Ericsson 1-2-3-4 con el de Carnot 1'-2-3-4*: 


a) Ambos tienen una fuente caliente exterior única a la temperatura T4 y una fuente fría 
exterior única a la temperatura To 


b) En ambos el calor adicionado О, = área 2-3-d:b. 
c) En ambos el calor cedido Q, = área 4-1 "b-d= área 4-1-a-c. 
d) Luego ambos tienen el misino rendimiento 


(véase Sec. 2.15.3.3, nüm. 5). 


2.15.10. Nuevo enunciado del segundo principio, o principio de aumento de іа entropía 


Consideremos un sistema cerrado y además térmicamente aislado, en el cual una sustancia 
puede evolucionar sin intercambio de calor con los cuerpos exteriores al mismo. 


P p 











Tn o 2" 


Fig. 2-21.—Explicación del principio de aumen- 
to de la entropía: (a) proceso cíclico reversible; 
(b) proceso cfclico irreversible; (с) procesos no 
v cíclicos reversibles e irreversibles. (Las lineas 
K c ) de trazos representan procesos irreversibles). 
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Consideremos sucesivamente en este sistema aislado ios siguientes procesos: 
1.5) Proceso cíclico reversible (figura 2-21-a). 
La sustancia realiza el ciclo reversible 1-X-2-Y-1. 


E! incremento de entropía de la sustancia en un ciclo es cero (porque la entropía es función 
de estado y el cuerpo vuelve al estado inicial). Por tanto 


А Syust, = 0 (2-73) 


En la primera parte del ciclo, proceso 1-X-2, la sustancia recibe calor reversiblemente po- 
niéndose en contacto con infinitas fuentes de calor a temperaturas distintas y, por tanto, 


ASsug, 12 — AStuentes -X2 


En el proceso 2-Y-2 la sustancia cede calor reversiblemente poniéndose en contacto con 
infinitas fuentes de calor a temperaturas distintas y, por tanto, 


ASsust, 2Y-1 7. — ASfuentes 2.Y-1 
Como según la Ec. (2-73) se ha de verificar: 
ASgust x2 = — ASgust. 2Y-1 
será también 
— AS fuentes 1-x2 = AS fuentes 2Y-2 
y en todo el ciclo 
ASfuentes 7 0 (2-74) 


En virtud de (2-73) y (2-74) se concluye que realizados en un sistema cerrado cualesquiera 
ciclos reversibles la entropía total del sistema permanece constante. 


2.9) Proceso cíclico irreversible (figura 2-21-b). 


Para mayor claridad supondremos que la sustancia realiza primero el proceso reversible 
1-Х-2 y, luego, mediante el proceso irreversible 2-Y-1, (la irreversibilidad se ha expresado en 
la figura trazando de puntos la línea del proceso) se completa el ciclo. El ciclo es irreversible 
porque una parte de él lo es, y poreso las conclusiones que deduzcamos serán válidas рага un pro- 
ceso irreversible cualquiera. 


Por ser la entropía función de estado se tendrá ahora también: 
ASsust. total 7 0 
Por tanto, 
ASsust.1X2 = — ASsst 2Y-1 


En cuanto al aumento de entropía de las fuentes que intercambian calor con la sustancia 


ASfuentes 12 = — ASgust, 1-2 


ya que al ser el proceso 1-X-2 reversible la temperatura de la fuente en cada instante y la de la 
sustancia es igual. En cambio 
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_[ 2Q 
ASfuentes 2Y1 = EN 
с 


donde T, es la temperatura (variable) de la fuente fría. Siendo el proceso 2-Ү-1 irreversible 
las temperaturas de la fuente son en cada instante inferiores a la de la sustancia, verificán- 
dose que 


ASfuentes 2Y-1 > —AS fuentes 1-X-2 
y, por tanto, en un ciclo 
AStotal 7 ÁStotal sust. H ASfuentes 2Y-1 T ASfuentes 1X2 > 0 


es decir, en todo ciclo irreversible la entropía total de un sistema aislado crece. 
3.5) Proceso no cíclico reversible e irreversible (fig.2-21-c). 


Siguiendo un razonamiento análogo, que omitimos, se demostraría que en el proceso rever- 
sible no cíclico 1-2 de la figura el aumento de !a entropía total del sistema es nulo; mientras 
que en el proceso irreversible no cíclico 1'-2' la entropía total del sistema aumenta. Ahora bien, 
como ningún proceso real es reversible, el segundo principio de la Termodinámica, cuyo enun- 
ciado matemático es la Ec. (2-64), puede expresarse asi: 


En un sistema aislado, como resultado de los procesos reales que en él tienen lugar, la 
entropía aumenta y tiende hacia un máximo. Este máximo se alcenza cuendo el sistema ha 
alcanzado el equilibrio térmico (todos los cuerpos del sistema están a la misma temperatura), 
mecánico (todos los cuerpos están a la misma presión y ninguno se acelera) y químico (el 
sistema no tiende espontáneamente e ninguna reacción química). Se dice entonces que el sis- 
tema está en equilibrio termodinámico o que el sistema está muerto. 


Segün lo dicho, si en un proceso real la entropía de la sustancia disminuye, el aumento de 
entropía del medio exterior será mayor que la disminución de entropía de la sustancia y, por 
tanto, ei resultado neto es siempre un aumento. 


2.15.11. Aumento de la energía no utilizable de un sistema. Nuevo enunciado del segundo 
principio o principio de la degradación de la energía. 


Sea, por ejemplo, el sistema de la figura 2-22-a formado por dos fuentes de calor a las tempe- 
raturas Ta y Te, y un cuerpo que absorbe el calor О, y cede el calor Qg, realizando el traba- 
jo W. 


Fig. 2-22.—Explicación del principio de de- 
gradación de la energía. 
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Sea, W el trabajo ideal y W' el trabajo réal. El trabajo ideal W o trabajo máximo es ei reali- 
zado con el ciclo de Carnot, siendo 


м= то, = (1-32) o, 


donde 7; — rendimiento ciclo de Carnot, 


Supongamos ahora que la cesión de calor Q, al cuerpo se hace irreversiblemente con salto 
finito de temperaturas. Para mayor sencillez supongamos una fuente intermedia de calor a la 
temperatura Ту < T4, como se representa an la figura 2-22-b y que el calor Qa pasa primero 
irreversiblemente a esta fuente intermedia y de allí al cuerpo reversiblemente, siendo todos los 
procesos restantes reversibles. En el paso del calor Q; a la fuente intermedia se verifica 


siendo también AS el aumento total de entropía del sistema, ya que todos los restantes proce- 
sos son reversibles. 


El trabajo máximo realizable será ahora 


— раи T, 
№ =; О. = ( A О, 

donde 7; — rendimiento del ciclo irreversible. 

Siendo 

Tc To 
Wow 

se tendrá: W < W 

Además 

Te E Te T 
Ww-wWw- =L-1+<]= ° X= 
TN ( | Та А x) 9 Ta т) (2-75) 


W — W es la energía no utilizable de un sistema que según la Ec, (2-75) viene expresada 
mediante el producto del incremento de la entropía por la temperatura de la fuente fría. 
En toda transformación real aumenta la energía no utilizable y este aumento se mide por el 
aumento de la entropía que ha experimentado el sistema. 


El trabajo, la energía cinética, la energía potencial y la energía eléctrica son utilizables cien 
por cien, En cuanto al calor, el segundo principio establece que la energía de una fuente а alta 
temperatura es de mayor calidad que la energía de una fuente de baja temperatura. La energía 
se degrada cuando aumenta la entropía, porque con ella aumenta la energía no utilizable. Por 
eso al segundo principio se le llama también: principio de la degradación de la energía, 


2.16. Tercer principio de la termodinámica 


La tercera ley de la termodinámica, en la que trabajaron Einstein y Planck entre otros, puede 
enunciarse así: en el cero absoluto de la temperatura la entropía de una sustancia en forma 
cristalina es igual a cero. Esta ley permite hallar ios valores absolutos de la entropía, y calcular 
los potenciales de las reacciones químicas y tabularlos. Al fin de una reacción química las 
sustancias obtenidas son distintas de las iniciales y entonces frecuentemente es conveniente 
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obtener los valores absolutos de la entropía. Sin embargo, en el estudio de las TMT el cálculo 


de los incrementos de entropía es suficiente y no se hará ningún uso del tercer principio en 
este libro. 


2.17. Tablas y diagramas del aire 


Recordando la distinción mencionada en la Sec. 2.13.5. entre gas semiperfecto y gas per- 
fecto, gran nümero de problemas relacionados con TC y TG pueden resolverse, aunque sólo 
aproximedamente, suponiendo que el aire no sólo es un gas semiperfecto; sino también un 
gas perfecto. Es decir, suponiendo, segün la nomenclatura utilizada en la pág. 000 que no 
sólo cumple la ecuación pv — R; T (gas semiperfecto); sino que además Cp, C, y y se suponen 
constantes (gas perfecto). De esta manera, la ecuación de la adiabática-reversible o adiabática- 
isentrópica [Ec. (2-44)] será 


pvY — cte 
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Fig. 2-23.—Calor específico a presión constante, Cp y exponente de la a.i. y del aire y del 
C05 en función de la temperatura. 


En una primera aproximación a un problema, como valores aproximados para cl aire y pases 
de combustión pueden tomarse los siguientes: 
Aire: constante de gas Ra 287 J/ (kg -K) 
calor específico a p constante, Cp * 1000 J/lkg - K} 
coeficiente de la adiabática y => 1,4 


Gases de la combustión: Constante de gas, Rg 22277 Jj (kg - К) 
calor específico a p constante Cp = 1070 a 990 (ке. K) 
coeficiente de la adiabática у œ 1,35 a 1,39. 
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De aquí resultan dos aproximaciones a la solución de los problemas de TC y TG de este 
libro: 


a) emplear los primeros valores para el TC y los segundos para la unidad TG; 


b) dada la aproximación de ambas series de valores emplear los primeros tanto en los TC 
como cn las TG, es decir, considerar que termodinámicamente ambos fluídos son iguales, 


Las soluciones a los problemas reales obtenidas de este modo sólo pueden aceptarse como 
una primera aproximación (véase página 72). En efecto, el aire no se comporta como un gas 
perfecto; pero sí con mucha aproximación como un gas semiperfecto, que cumple la ecuación 
de estado: ` 


рут R¡T (276) 


Esta última hipótesis, en contraposición a la anterior, es técnicamente correcta, o lo que es lo 
mismo conduce a resultados aceptables; siempre que las presiones sean inferiores aproximada- 
mente a 14 bar. Entonces ya no se comportan como constantes Cp, Gy y у; pero según lo dicho 
en las Secs. 2.13.2 у 2.13.3, como consecuencia de que sigue cumpliéndose la Ec. (2-3), se 
verifica que Cy, Cp y y son función de la temperatura solamente. (1) 


Al no ser constantes ios calores específicos las fórmulas se complican y para eliminar cálcu- 
los tediosos se utilizan tablas y diagramas. (Véase también la figura 2-23). 


Las tablas del aire 
(Véase Apéndice 1), 
— Suponen que £p 7 f (T); pero no función de la presión. 
— Son de simple entrada, porque todas las variables tabuladas son función de la tempera- 


tura solamente. E! argumento de las tablas es la temperatura de grado en grado centí- 
grado, 


— La entalpía h, y la sy que definiremos a continuación son 0 para t — 0°C. (2) 


— Están expresadas en e! 57 de unidades; pero expresando la energía en el múltiplo kJ, o sea 
la h viene expresada en kJ/kg y ia entropía Sp en kJ/kg-K. 


— Utilizan el calor específico a presión constante ср obtenido con el análisis espectral y la 
mecánica cuántica. Los Ср así obtenidos son los Cy a presión nula, que son suficiente- 
mente aproximados para las presiones que se utilizan en los TC y TG. 


Los valores tabulados en función de la temperatura son los siguientes: 


1) Entalpía Һ 
Se ha calculado en las tablas utilizando la Ec. (2-36): 


+ 
h -f Cp dT 
273,15 


h es función de la temperatura solamente, porque Cp también lo es. 


(1) La hipótesis de que el aire es un gas perfecto es una hipótesis que se adopta frecuente- 
mente en este libro. Esta hipótesis conduce en gran número de casos a resultados tecnicamente 
aceptables. En la actualidad al aumentar más y más la relación de compresión el error que se 
comete trabajando con esta hipótesis es cada vez mayor y nunca es aceptable para el diseño 
final, En un gas perfecto, al ser la entalpía función de la temperatura solamente (véase la Sec. 
2.13.3), las líneas isentálpicas coinciden con las isoLermas y el plano Ts coincide con ei hs, 
existiendo obviamente dos escalas distintas para las entalpías y las temperaturas. 

(2) En el diagrama hs de aire en el sistema SI se toma consecuentemente el origen de 
coordenadas (s = o, h = 0) en el punto representativo del estado definido por t = 0 Е? y 
p= 1 bar. 
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2) Energía interna 
En un gas perfecto es función de la temperatura solamente. No se ha incluido en las tablas, 
porque se calcula fácilmente por la fórmula: 
u=h-pv=h-R¡T 
3) Aumento de entropía Sp en un proceso isobárico desde la temperatura base de las tablas 
(0 C) hasta una temperatura cualquiera T. 
Se calcula, teniendo en cuenta la Ec. (2-67), así: 


1 T 
dQ Cp dT 
s-f ES —— (2-77) 
273,15 273,15 


Sp es función de la temperatura solamente, porque Cp también lo es. 


4) Relación de presiones єр. 


El significado de esta variable ey se comprenderá fácilmente observando el esquema de la 
figura 2-24 tomado del diagrama hs del aire. 


El origen de coordenadas, como se dijo en la nota (2) de la pág, 93, corresponde en el dia- 
grama, lo mismo que en las tablas, al punto determinado por los valores de dos propiedades 
entre si independientes, a saber 

ро = 1 Баг T¿=0%C= 273,15 К 


Siendo en el origen de coordenadas 








Fig. 2-24.—La relación de presiones єр de un gas perfecto en un proceso a.i. 
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Calculemos el aumento de entropía desde el origen de coordenadas, punto 0, a un punto 
cualquiera b, por el que pasa Іа isoterma T}, Para ello consideremos el proceso 0-a-b. Siendo 
el proceso 0-a isobárico y el proceso a-b isotérmico, en virtud de las Ecs. (2-77) y (2-66), 
se tendrá: 


273,15 5 (2-78) 

Pb = Pb 

— Ri Ti 2, — = [sp] Ti — Ri T; % .— 

EL» [sp]Ti Eb b» 
donde [sp]r, es el valor de Sp en las tablas correspondiente а la temperatura T}. La fórmula 
(2-78) será válida también para calcular el aumento de entropía entre el origen O y el punto 


0' del eje de coordenadas situado en la misma isoterma T}. Aplicando, pues, la Ec. (2-78) a este 
caso particular tendremos: 


59'—59 = 0= (sp)ri — Ri Ti Rn A (2-79) 
o 


donde рое la isobara que pasa por el punto 0'. De (2-79) se deduce: 


Po' _ 
Ri T, La —— — (sy) 
i пре (sphri 


Bs Ui. — 0H. _, s. 
logio то ^T. 2869 2,3026 10111 = т, 0001514 (sp) ri 





J 
donde 5р deberá expresarse en ko K 
y finalmente 
Po' _ " 1 
— = antilo 0,001514 (2-80) 
Po Өт à [splr; 


Repitiendo lo mismo con los puntos 1-1”, 2-2", 3-3”, etc., situados dos a dos en la misma isen- 
trópica y entre las mismas isotermas se llegaría a ecuaciones análogas a la (2-80), en las cuales el 
segundo miembro sería siempre el mismo, por ser función de la temperatura solamente; luego, 
(véase figura 2-24), 


Po Pr Pr PY... 


=e 
Po P Pz рз 9 


€o es función de la temperatura solamente, y se encuentra tabulado en nuestras tablas cuyo 
argumento único es la temperatura. 


Nótese que єє es el cociente de las presiones absolutas, en la maneraexplicada, sólo cuando 
la transformación es adiabático-isentrópica. 


En la práctica las expansiones a.i. (en las TF) o compresiones (en los TC) tienen lugar entre 
dos puntos cualesquiera x e y [figura (2-24)], ninguno de los cuales se encuentra en la isoterma 
base T — 273,15 K. Entonces se tendrá: 


Py = Py/p; = “oy 
Px Px/p; —€ox 
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dondee  — relación de presiones (de expansión o compresión según que ру = px. 
€ox — valor tabulado de la relación de presiones para la temperatura Tx. 
Eoy — idem para la temperatura Ty. 


Los problemas de TC y TG de este libro servirán para aclarar ei uso de las tab!as del aire. 
(Véase problema 17). 


2.18. Propiedades del vapor de agua. Tablas y diagrama de Mollier 


Aproximadamente 2/3 de las centrales térmicas modernas utilizan el vapor de agua como 
fluído de trabajo, el cual es también el fluído más empleado actualmente en las turbinas de las 
centrales atómicas. Sólo el vapor de agua fuertemente sobrecalentado se comporta aproxima- 
damente como un gas perfecto; pero en el estado de vapor ligeramente sobrecalentado, saturado 
o húmedo, en el que se encuentra a menudo en los procesos que tienen lugar en una central 
térmica, esta suposición es inadmisible. Por otra parte, las ecuaciones de estado desarrolladas 
para el vapor de agua son complicadas, empleándose en su lugar en los cálculos termodinámi- 
cos tablas y diagramas. 


En 1967 el IFC (International Formulation Committee) creado por la VI Conferencia In- 
ternacional sobre las propiedades del vapor de agua publicó “The 1967 IFC Formulation for 
Industrial Use”, o sistema de fórmulas internacionalmente reconocido, adecuadas para usos 
industriales y adaptadas al uso de los ordenadores. A base de dichas fórmulas se realizaron 
los diagramas y tablas de SCHMIDT, E., Properties of Water and Steam in SI—Units, Berlín, 
Springer 1969. 


Posteriormente el trabajo ha sido muy perfeccionado por HAAR, L., GALLAGHER, J. S. 
y KELL, С. S., "NBS/NCR (1) Steam Tables, Thermodynamics and transport properties and 
computer programs for vapor and liquid states of water in SI Units”, Washington, Hemisphere 
1984, 320 págs. 


Este libro presenta una nueva formulación de las propiedades del vapor, aumentando nota- 
blemente ei rango de temperaturas (por encima de los 2300 ?C) y presiones (desde la presión 
0 del gas perfecto hasta los 20 kbar; las formulaciones precedentes se extendían solamente hasta 
1 kbar), y reemplaza las formulaciones IFC de 1967, 


Los diagramas pv y hs, que vamos a ver a continuación, son una representación gráfica de 
las formulaciones precedentes. El más interesante es el diagrama hs o diagrama de Mollier. 
Su empleo hoy día, sin embargo, para la realización de cálculos termodinámicos, sólo es reco- 
mendable en un anteproyecto o estudio previo. Con el advenimiento de los ordenadores perso- 
nales se prefiere hoy día utilizar un programa de ordenador de las fórmulas en cuestión. Comer- 
cialmente se han desarrollado estos programas, que permiten la obtención inmediata de cual- 
quier propiedad del vapor, a partir de dos cualesquiera propiedades dadas, o bien en forma 
de una subrutina, por ejemplo, de Fortran, (2) 


Diagrama pw del vapor de agua 


El diagrama pv del vapor de agua de la figura 2-25 nos puede servir para ilustrar de la ma- 
nera más sencilla posible las propiedades del vapor de agua. 


Punto (origen, punto triple). 


El punto О es el determinado por la isoterma t 0,01 °С, y la curva límite inferior, o punto 
triple, en el cual las fases sólida, líquida y gaseosa del agua están en equilibrio, La presión de 
saturación a esta temperatura es ро = 0,0061173 bar y el volumen del líquido saturado vo = 
—0,00100022 m? /kg = 0,001 m3/kg. La entalpía y la entropía del líquido saturado en este 
punto convencionalmente se hacen igual a cero. (Segün acuerdo de :a V Conferencia Interna- 


(1) National Bureau of Standards, Washington D,C./National Research Council of Canadá. 

(2) Un tal programa denominado WATER para el IBM PC y sus compatibles, puede adqui- 
rirse en Ron Schroeder BG Software, 2000 Center St., Suite 302, Berkeley, Calif, 94704. Dicho 
programa ha sido utilizado por nosotros para la Tevisión de los problemas incluidos en el libro, 
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Fig. 2-25.- Diagrama pv del vapor de agua. 





cional sobre las propiedades del vapor de agua, año 1956). La energía interna en el punto 
triple se deduce de 


Ug —hg — P vg —— p vo 
о sea: 
ug = — 0,0061173 .105 - 0,00100022 - 1073 kJ/kg = — 0,000611865 kJ/kg 


Punto 3. (Líquido). 

Tomemos un punto cualquiera 3 (véase figura 2-25) en la misma isoterma t 20,01 °C , con 
una presión рз 2>0,0061173 bar. En realidad v4 < Ур; pero prácticamente puede considerarse 
el agua líquida como incompresible, siendo: 

уз œ vg = 0,001 m3/kg 


Si el agua se considera como incompresible y la temperatura es constante, la energía molecular 
cinética y potencial no variará, verificándose que: 


us Huy =0; 

La entalpía será: 
ha =из + ру; =0+ p vo 
Así, por ejemplo, para р = 20 bar, se tendrá: 
ha = 20 105 . 0,001 . 10 3 kJ/kg = 2 kJ/kg 
y para p — 100 bar: 
ha 2-100 - 105 - 0,001. 10-3 = 10 kJ/kg 
Por esta razón, si las presiones son moderadas, suele hacerse һә =0, es decir: 
h3 2 һо =0 


El incremento de entropía puede calcujarse siguiendo un proceso isotérmico reversible, según 
la isoterma tg = 0,01 °С correspondiente al punto O, siendo: 
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as=20_ Au+tpav =0 
To To 


ya que: 
Au=0O  Av=0 
y, por tanto: 
$4 “sy =0 
En cálculos más exactos, siendo v4 < му se tendrá también: 
из Suo 


Punto 3' (líquido saturado). 


А cada presión corresponde un temperatura estrictamente determinada, llamada tempera- 
tura de saturación o de ebullición, así como a cada temperatura corresponde ura presión bien 
determinada, llamada presión de saturación o presión de ebullición para dicha temperatura. 


El calor, qg, denominado calor del líquido, que hay que comunicar al líquido a О, 01°С para 
llevarlo, à la presión dada, hasta la temperatura de saturación ty, se calculará así: 


ар = ср (t, 001) cp t, ©) 


La curva formada por los puntos 1°, 2”, 3”, etc., (véase figura 2-25) es la curva de saturación 
del líquido o curva límite inferior. A cada punto de esta curva, determinado por un solo pará- 
metro adicional, por ejemplo t; o р; corresponde un volumen especifico Y”, una entalpia h', y 
una entropía S' que se encuentran en las dos tablas de saturación del agua y vapor de agua, 
en la primera para incrementos iguales de temperatura y en la segunda para incrementos iguales 
de presiones. (Véanse Apéndices IV y V al final del libro). 


Punto 3". (Vapor saturado o vapor seco). 


La ebullición se realiza a Ja presión constante p, y a la temperatura constante {;, La curva 
formada por los puntos 1”, 2”, 3”, etc. es la curva de saturación del vapor o curva límite su- 
perior. También aquí basta uno de los dos parámetros t, y р; para determinar un punto еп la 
curva límite con todas sus propiedades: el volumen especifico v", la entalpía h” y la entropía 
S", que se encuentran an la misma tabla de saturación mencionada. En ella se encuentra tabu- 
lado también el calor r que es preciso comunicar a un kg de líquido saturado para que pase ín- 
tegro al estado de vapor saturado, denominado calor de vaporización. 


Punto a (vapor hámedo) 


, Еп el punto а, si se tienen m kg de vapor húmedo habrá m’ kg de líquido en ebullición y m” 
kg de vapor saturado. La relación 


m 
х=—— 
т 
se denomina calidad o título de vapor; 
y la relación: 
m 
y===1=x 
m 


se denomina grado de humedad. 


(1) En cálculos aproximados en el ST si las presiones no son muy grandes puede suponerse, 
= 1 keal/kp K, con lo cual, el valor numérico de qo en Ecal/kp es igual al valor numérico 
d la temperatura en °С. 
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En la curva límite inferior x=0 e y —1, y en la curva límite superior x=1 e y=0, Es 
evidente que se cumple además (propiedad aditiva): 


ма = xv" t(01-x)v 
y relaciones análogas pueden escribirse para las restantes propiedades termodinámicas: 
a = xh" (1—x)h' ‚еїс... 


Si la presión no es muy superior a 15 bar, y el grado de humedad y no excede mucho el 5 
por ciento, puede tomarse aproximadamente: 


Va XV 


Punto C (punto crítico). 


La forma misma de las dos curvas límites muestra que al aumentar la presión el segmento 
1”-1” se acorta según 2'-2", 3'-3", etc., y finalmente se reduce a un punto C donde se cortan 
las dcs curvas límites. El punto C se denomina punto crítico y sus parámetros ро, їс, Ус pará- 
metros críticos. El volumen específico del líquido saturado en este punto es igual al del vapor 
saturado. En el estado crítico, en un instante todo el líquido puede transformarse en vapor 
saturado y viceversa. El calor de vaporización es cero; to y рс son la temperatura y la presión 
máximas en que se dan simultáneamente las fases líquida y gaseosa. 


La temperatura crítica es la temperatura límite por encima de la cual ya no existe fase líqui- 
da, sino sólo gas, que no se condensa por mucho que aumente la presión. 


A veces se denomina vapor sobrecalentado al gas cuya temperatura es superior a la de satura- 
ción e inferior a la crítica, y simplemente gas a aquél cuya temperatura es superior а la crítica. 


Al calentar un líquido isobáricamente a presión mayor que la crítica aumenta la temperatura 
y el volumen, hasta que el líquido se evapora; pero no coexisten las dos fases, 


Los parámetros críticos del agua son pc; =221,20 bar; t¿=374,15 °С; v; —0,00317 m3/kg; 
hc = 2107 kJ/kg; sç =4,4429 kJ/kg - К. 


Punto b (vapor sobrecalentado). 


En la zona del vapor sobrecalentado las propiedades de estado no quedan determinadas con 
una sola propiedad y es menester dar dos, por ejemplo, la presión y la temperatura, Estos va- 
lores se encuentran tabulados en la tabla de doble entrada del vapor sobrecalentado, 


Los diagramas Ts y hs del vapor de agua son más utilizados que el diagrama pv. Ambos se 
representan en la figura 2-26. 


Diugrama Ts del vapor de agua 


Este diagrama se presta a un análisis cualitativo de los procesos.y ciclos termodinámicos, y 
es imprescindible en el estudio de la termodinámica. En él 


— Las isotermas son paralelas al eje s y las isentrópicas paralelas al eje T. 
Se trazan las isobaras, las isócoras, las isentálpicas y las líneas de calidad constante. 
— La curva límite inferior corta al eje T en el punto 1, de ordenada Т =273,16 К =0,01°С. 


— Lasáreas f T ds = f dQ representan calores en los procesos reversibles. Así, por ejemplo, 
el área sombreada 2-3-a-b en la figura 2-26-a representa el calor de vaporización г para 
una presión de saturación de 20 bar. 


— Las isobaras en la zona de líquido por debajo de una presión de 20 bar tienden a confun- 
dirse con la curva límite inferior separándose tanto más de ella cuanto rnás aumenta la 
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Fig. 2-26.— (a) Diagrama Ts; (b) Diagrama hs del vapor de-agua. 


presión (1). En la zona del vapor húmedo las isobaras se confunden con las isotermas, y 
son paralelas al eje 5. 


— Como en un proceso isobárico reversible el incremento de entalpia es igual al calor 
transmitido en el proceso [Ec. (2-21)], y la entalpía en la figura 2-26-a en el punto 1 es 
igual a cero, el área, por ejemplo, limitada por la isobara 1-2-3-4 en la misma figura y 
las ordenadas extremas representa la entalpía һа. De esta manera, planimctrando áreas, 
se puede obtener la figura 2-26-b de la figura 2-25-a punto a punto, como se indica en 
la misma figura. 


(1) En este hecho se basa el que el trabajo de la bomba de alimentación en un cicio de 
vapor muchas veces pueda despreciarse. (Véase la Sec. 3.2). 
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Fig. 
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РС ^ Ms CN 
2.27 .—Explicación del diagrama S CN X=1 
de Mollier. w LINEAS DE X - cle 


Diagrama hs o diagrama de Mollier (1) 


Este diagrama se presta más que ningün otro para calculos cuantitativos de las MT. Este 
diagrama se emplea para determinar el volumen específico, el grado de humedad, la entalpía, 
los saltos entálpicos y con ellos los trabajos mecánicos. En él 


2.19. 


La curva límite inferior pasa por el origen de coordenadas. De todo el plano hs sólo se 
incluye en el diagrama de Mollier la zona ütil en los cálculos técnicos, como se ha querido 
indicar con el rectángulo sombreado en la figura 2-27. 


En la región del vapor hümedo las isobaras coinciden con las isotermas y se separan en la 
curva límite superior (véase la citada figura). 


Siendo por definición dh — du + pdv + vdp y en un proceso isobárico dh — du + 
+ раду = T ds se tendrá: 


En el gas perfecto las isotermas e isentálpicas coinciden, y son paralelas al eje 5; tendencia 
que muestran también las isotermas del vapor de agua a medida que el punto se aleja de 
la curva límite superior (a medida que el grado de sobrecalentamiento aumenta). 


Las diferencias de entalpías, importantísimas en los cálculos termodinámicos (determi- 
nación del trabajo de una TMT, etc...) se representan por segmentos en vez de áreas, como 
en el plano Ts, En esta propiedad estriba la ventaja más grande de este diagrama. 

El proceso de estrangulamiento tan importante en la técnica (véase página 62) se repre- 
senta por una paralela al eje s. 

En este diagrama se trazan las isobaras, isotermas, isócoras y las líneas de calidad de vapor 
constante, de manera que localizado un punto por dos propiedades cualesquiera, pueden 
leerse las restantes propiedades en el diagrama. 


Los rendimientos térmicos que en el diagrama Ts se obtienen como relación de áreas se 
hallan más fácilmente en el diagrama hs como relación de segmentos. 


Velocidad del sonido 


La compresibilidad de un gas está íntimamente relacionada con la velocidad de propagación 
del sonido en el mismo. La velocidad del sonido es la velocidad de propagación de las pequeñas 
perturbaciones, o sea, de aquellas perturbaciones que consisten en una variación pequeña de 
los parámetros del gas en comparación con los valores de estos parámetros en la corriente im- 
perturbada. Si, por ejemplo, en cualquier lugar de un medio gaseoso tiene lugar una elevación 


(1) Un diagrama de Mollier en unidades S/ acompaña a esta obra. 
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de la presión, esta perturbación se propaga en todas direcciones por el gas en forma de una 
onda de pequeñas perturbaciones. La velocidad de propagación de esta onda, o velocidad del 
sonido, según la física es: 


_ | dp 
а= — 
dp 


donde dp incremento de presión en la onda acústica: 


(2-81) 


dp incremento de densidad correspondiente a dicho incremento de presión. 


En las ondas sonoras el proceso de compresión y expansión es tan rápido que el intercambio 
de calor entre el gas de la onda y el gas o cuerpos circundantes es mínimo, y prácticamente el 
proceso puede considerarse adiabático. Además en las ondas débiles, que estamos estudiando, 
la variación de estado del gas es relativamente pequeña y, por tanto, las pérdidas por rozamiento 
también lo son, es decir, en una primera aproximación el proceso puede considerarse no sólo 
adiabático sino también isentrópico. En un proceso a.i, si se supone у = cte, según la Ec. 
(2-44), 


= С (2-82) 
rn 
donde C _ constante. 
Por tanto 
р=Ср? 
y diferenciando: 
dp- Cy рї ! dp 
y utilizando la Ec. (2-82) 
do p 
y finalmente, teniendo en cuenta (2-81), y la ecuación de los gases perfectos, 
a= Iz Y yRiT (2-83) 


Si se toma para el aire y=1,4 y Ң = 286,9 J/kg - K, se tendrá: 


a= VTAHSB yT 


es decir, la fórmula aproximada 
a=20 yT (2-84) 


Es un gas perfecto la velocidad del sonido es función solamente de la temperatura. 


2.20. Propagación de la onda sonora u onda producida por una pequeña perturbación 


Los flujos de gran velocidad (sónicos o supersónicos) se presentan frecuentemente no sólo 
en balística y astronáutica; sino también en los TC, TV y ТС; siendo, por tanto, el estudio 
de estos flujos importante para el diseñador de estas máquinas. 


Supongamos (fig. 2-28) que en una partícula infinitesimal o foco puntual de perturbación 
P se produce una perturbación, y que sucesivamente: a) el foco de perturbación P se mantiene 
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—» DIRECCION DEL MOVIMIENTO DFL FOCO DE 
PERTURBACION — — 





(d) 


Fig. 2-28.—Propagación de una onda de presión producida por una pequeña perturbación: 
(a) foco de perturbación fijo; (b) foco de perturbación se mueve con velocidad menor que la 
velocidad del sonido, c < а: (c) e = a; (d) e> a. 


fijo (fig. 2-28-a); b) se mueve con velocidad menor que la velocidad del sonido, о lo que es 
igual con velocidad menor que la velocidad de propagación de la onda de perturbación que se 
origina (fig. 2-28-b); c) se mueve con velocidad igual a la del sonido (fig. 2-28-c); y finalmente 
d) con velocidad mayor que la del sonido (fig. 2-28-d). 


А | 276 
El cociente Ма ==к conoce соп el nombre de numero de Mach 


La perturbación puede originarse, por ejemplo, cuando una partícula material aumenta 
repentinamente de volumen, creando una compresión a su alrededor. 


a) Figura 2-28-a: Foco de perturbación inmóvil (c —0). 


La perturbación se propaga en forma de una onda esférica. Los diferentes frentes de onda 
constituyen, pues, esferas concéntricas. 


b) Figura 2-28-b: Régimen subsónico (с < a, Ma < 1), 
El foco de perturbación P se mueve con velocidad с; al cabo de un tiempo t ha recorrido 


un espacio PP'— ct. En la figura se ha dividido el intervalo t en cuatro intervalos iguales 


t t ct 

T En el instante ru el foco de perturbación ha recorrido una distancia La perturbación 
se propaga desde cada posición que ocupa el foco con la velocidad а; de manera que el frente 
de onda al transcurrir un tiempo se halla en una esfera de centro P y radio at, Las restantes 


р 3t 
perturbaciones se iniciaron en tiempos "7, У mE más tarde, y sus ondas respectivas se en- 
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TS at at 3at : 
cuentran en el interior de esferas de radios 7, >= — respectivamente. En este caso la 


perturbación llega al punto P' antes de que llegue al mismo punto el foco que la produce. 


Dicho con otras palabras, en el caso de velocidades subsónicas (c < al, la partícula, por de- 
cirlo así, anuncia su llegada por medio de una onda de presión, que llega antes que ella; de 
manera que el fluído que se encuentra aguas abajo puede adaptarse, al menos parcialmente, 
al movimiento de la partícula. 


€) Figura 2-28-c: Régimen transónico (c — a, Ma — 1) 


El foco puntual de perturbación llega al punto P' al mismo tiempo que la perturbación. El 
frente de onda es siempre tangente a un plano normal a la dirección del movimiento, llegando 
simultáneamente a este plano las perturbaciones originales en los diferentes puntos de la tra- 
yectoria PP”. 


d) Figura 2-28-d: Régimen supersónico (с > a, Ma > 1). 


La velocidad с del foco es mayor que la velocidad a del sonido. Como en los casos anteriores, 
cuando el foco se encuentra en P se origina una onda esférica de presión: pero en el tiempo t 
que invierte el cuerpo en llegar al punto Р' la partícula ha recorrido una distancia mayor que el 
radio de la esfera de centro P y radio at. Al pasar el foco de perturbación por los puntos inter- 
medios entre P y P' se originan ondas esféricas, cuyos frentes de onda en el instante t se hallan 


За а at 


dibujados en la figura con radios Fuar EAr y respectivamente. Así se origina un frente de 


onda cónico con vértice en Р“. El semiángulo de este cono: 


at а 1 
Ө —arc sen —— = — arc sen — = arc - sen ——— 
ct c Ma 


se conoce con el nombre de angulo de Mach, y la generatriz del mismo cono se denomina 
línea de Mach 


En la corriente supersónica la perturbación queda concentrada en el interior de este cono, 
llamado cono de perturbación, y no se transmite al exterior del mismo. 


En el movimiento permanente de un cuerpo en régimen subsónico se establece una distri- 
bución continua de presión y velocidad. En régimen supersónico el cono de perturbación cons- 
tituye una superficie de discontinuidad. 


2.21. La onda de choque 


Si las dimensiones del cuerpo (perfil de ala, por ejemplo), son tales que ya no puede consi- 
derarse como un obstáculo pequeño, se origina enfrente del mismo el llamado salto de con- 
densación u onda de choque, a diferencia de la onda de las pequeñas perturbaciones estudia- 
das en la sección anterior, 


Tal es el caso de un proyectil o un perfil de ala de avión que se mueve en el aire. En estos 
casos la velocidad final del cuerpo puede considerarse como el resultado de pequeños impulsos 
de velocidad. Estos incrementos originan impulsos de presión que se propagan en todas direc- 
ciones en forma de una onda acústica. Este es también el caso de un émbolo que se mueve en 
un cilindro, y al que se le comunica un pequeño incremento de velocidad, el cual origina una 
onda de presión, que se propaga por el cilindro, poniendo en movimiento a las sucesivas partícu- 
las de fluído por donde va pasando la onda. 


Si un cuerpo se mueve a velocidad constante en un fluído, sumando al conjunto cuerpo y 
fluído una velocidad igual y de sentido contrario a la del cuerpo, el fenómeno mecánico no se 
ha alterado, siendo ahora el fluído el que se mueve alrededor del cuerpo estacionario, Ahora 
bien, aunque la velocidad del cuerpo, por ejemplo, de un perfil de ala, o lo que es lo mismo, 
la velocidad del fluido en el infinito alrededor del cuerpo estacionario, sea subsónica, si esta 
velocidad se aproxima a la velocidad del sonido, es posible que en un cierto punto alrededor 
del cuerpo la velocidad del fluído exceda la velocidad del sonido, y entonces el flujo se hace 
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Fig. 2-29 —Perfil bañado por corriente super- 
sónica: onda de choque 


muy complejo, originándose perturbaciones de gran importancia, que afectan el empuje ascen- 
sional y el arrastre del perfil de ala. Este mismísimo fenómeno puede tener lugar, por ejemplo, 
en un ТС, pudiendo con ello quedar grandemente afectado su rendimiento, 


En la onda de choque los parametros del gas y su velocidad cambian bruscamente. La velo- 
cidad disminuye bruscamente y la presión por el contrario aumenta bruscamente también, El 
fenómeno se estudia mejor considerando el caso recíproco, cuerpo en reposo y corriente en 
movimiento, El fenómeno es análogo al de un chorro que choca con una pared, con la diferen- 
cia de que en nuestro caso la velocidad del fluido no se anula, sino que disminuye en la direc- 
ción normal al salto. 


El frente del salto tiene un espesor de unos 107% mm en un gas real, y divide la corriente en 
dos partes: aguas arriba del salto la corriente está imperturbada, y aguas abajo hasta llegar al 
cuerpo la corriente está perturbada con un aumento de presión, de densidad y de temperatura. 
La corriente fluye sobre el cuerpo después del salto. Antes del salto el cuerpo no tiene influjo 
alguno sobre la corriente. Suele decirse, como ya se ha indicado, que la corriente supersónica 
incide “ciegamente” en el obstáculo; mientras que la corriente subsónica se deforma antes de 
llegar al obstáculo, y se prepara para realizar el flujo sobre el mismo. A esto se debe el aumento 
de la resistencia о arrastre que experimenta un cuerpo, por ejemplo un avión, al acercarse a la 
velocidad del sonido (barrera del sonido). 


Según la forma del cuerpo u obstáculo y la velocidad de la corriente incidente puede origi- 
narse: а) el salto normal: en el cual el frente es normal a la dirección de la corriente ($ = 90°), 
y b), el salto cónico, representado en la figura 2-30 en que (4 < 907), En general, el salto 
tiene forma curva no rectilínea, como en la figura 2-29 acercándose en la parte central a un 
salto normal. 


Para una misma velocidad de la corriente incidente la disminución de la velocidad es mayor 
en el salto normal que en el cónico, hasta tal punto que en el primero, aguas abajo, la velocidad 
siempre es subsónica, mientras que en el segundo puede ser subsónica о supersónica, aunque 
en todo caso menor que aguas arriba. 


En el frenado que la corriente experimenta en la onda de choque se originan pérdidas impor- 
tantes, por lo cual la presión del fluído después del salto es menor que en el caso isentrópico, 
mientras que la temperatura es mayor. 


El ángulo ĝ [fig. (2-30)] depende del número de Mach Ma, antes del salto y del angulo а del 
perfil según la siguiente relación 


Maj sen? 5—1 





tga= сїў (2-85) 


14 Maj (aL sen? y) 


En esta fórmula se basa el método de determinación de la velocidad de la corriente super- 
sónica, fotografiando el flujo por el método Schlieren, que aprovecha los cambios de refracción 
de la luz producidos por los cambios de densidad para fotografiar la onda de choque. En la fo- 
tografia se mide $; conocidos à y fi, en la Ec. (2-85) se despeja May. 
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cy>a 
с;$а 


SALTO CONICO 
Fig. 2-30.—Onda de choque con salto de presión cónico. 


A medida que aumenta el ángulo del borde de ataque del perfil & el angulo f aumenta, es 
decir, la intensidad de la onda crece. Si el ángulo & excede un valor máximo, la onda se des- 
prende del cuerpo y en su parte central toma una forma aproximada al salto normal. Si el 
ángulo à sigue aumentando toda la onda toma la forma del salto normal aumentando inten- 
samente las pérdidas. 


Los perfiles aerodinámicos para corrientes subsónicas tienen el borde de ataque redondeado 
y el borde de estela afilado para evitar el fenómeno de separación con la consiguiente formación 
de remolinos y aumento de pérdidas. Los perfiles para corrientes supersónicas, por el contrario, 
deben tener el borde de ataque afilado, dependiendo la disminución de las pérdidas más de la 
parte frontal del cuerpo, según la discusión anterior. 


3 


Ciclo básico de las turbinas de vapor 





3.1. Introducción 


En este capítulo se estudia el ciclo de Rankine, que es el ciclo más sencillo con 
que funcionan las TV. Sólo cuando hayamos adelantado mucho en el estudio del 
funcionamiento, diseño y construcción de las TV, en el Cap. 17 estudiaremos 
otros ciclos más complejos que se utilizan en las centrales térmicas modernas. 
Estos ciclos son más caros de construcción, pero de mejor rendimiento. 


El ciclo de Carnot tiene mejor rendimiento que el ciclo de Rankine. Estudiare- 
mos previamente por qué el ciclo de Carnot no se emplea en las TV, aunque 
teóricamente podría emplearse. 


3.2. El ciclo de Carnot con vapor de agua. 


El ciclo de Carnot fue descrito en las Secs. 2.15.3 y 2.15.8. El ciclo de Carnot 
con vapor de agua se representa en la figura 3-2-a, b y c en los planos p», Ts 
y hs. Este ciclo teóricamente podría realizarse mediante dos isotermas y dos isen- 
trópicas cualesquiera. Prácticamente ciclos tales como el 1-2-3'-4' o el 1”-2”-3”-4” 
de la figura 3-2-b son irrealizables, porque la adición de calor en la práctica se ha 
de realizar en una caldera isobdricamente y la cesión de calor еп un condensador 
isobáricamente también; lo cual exige que la temperatura máxima del ciclo sea 
inferior a la crítica, y que el ciclo se realice además íntegramente en la zona del 
vapor húmedo, ya que sólo en dicha región las isobaras coinciden con las iso- 
termas. 






COMBUSTIBLE 


Fig. 3-1.—Esquema de una central térmica ud 


de vapor de agua: B. bomba de alimentación; 
Ca. caldera; TV. turbina de vapor; G. genera- 
dor; Co. condensador. (Los nümeros de la fi- 
gura se corresponden con los de las 3 figuras - 

3-2). 1 
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El rendimiento térmico del ciclo de Carnot con cualquier substancia, y por tan- 
to, también con vapor de agua, como se demostró en la Sec. 2.15.8 es: 


T. 
fed om (3-1) 
ч 


Teóricamente el ciclo de Carnot podría realizarse en una instalación análoga а 
la de la figura 2-6 en la cual idealmente todos los procesos fueran reversibles: en 
la caldera por la razón expuesta se suprimiría el sobrecalentador. En la figura 3-1 
puede verse en esquema la misma instalación de la figura 2-6 sin sobrecalentador, 
en la cual los números se corresponden con los de la figura 3-2. En dicha instala- 
ción se realiza, pues, el proceso 2-3 de adición de calor a presión y temperatura 
constante en la caldera; el proceso 34 de expansión isentrópica en la turbina; el 
proceso 4-1 de cesión de calor a presión y temperatura constante en el condensa- 
dor, sin llegar a la curva del líquido saturado sino al punto 1, situado en la misma 
isentrópica que el punto 2. Finalmente el proceso 1-2 de compresión isentrópica 
es realizado en la bomba. 


El mismo rendimiento de la Ec. (3-1) puede expresarse en función de las ental- 
pías. En efecto: 


Calor comunicado o absorbido por el Muído (en la caldera): 
Q,-Q,-h,-h; (0,20) 


Esta ecuación y la siguiente se deducen del primer principio [Ec. (2-17)], si se 
desprecian las energías cinéticas del fluído antes y después del aparato de que se 














Fig. 3-2.—Ciclo de Carnot con vapor de agua representado (a) en el plano pv; (b) en el plano Ts; 
(c) en el plano hs. 


(1) Con el símbolo т; en este libro se representará siempre el rendimiento térmico del ciclo 
ideal o brevemente el rendimiento térmico. 
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trate, hipótesis tanto más aproximada cuanto que todo proceso reversible es infi- 
nitamente lento. 


Calor cedido por el fluído (en el condensador): 
О. = — Од = lha—h,) (Q4 <0) (" 
Trabajo neto del ciclo 
Qz + Qai = O, — О, = (h3 — h2) — (h4 — h; ) = (h3 — h4) — (h; —h,)= 
= Trabajo de la turbina, Wy — trabajo del compresor, Wc 


(Véase la demostración de esto ültimo en la sección siguiente). 
Por tanto, en virtud de la Ec. (2-56), que representa el п; de un ciclo ideal 
cualquiera: 


(h; = h4) — (h; —hi) 
hls 7 





7: = 


En las cuatro últimas fórmulas, si se tienen en cuenta las energías cinéticas ha- 
bría que escribir las entalpías totales. 


La realización práctica del ciclo de Carnot con el vapor de agua tiene los si- 
guientes inconvenientes: 


1) El rendimiento prácticamente alcanzable es pequeño, porque en la Ec. (3-1), 
no pudiendo T, ser inferior a la temperatura del agua de refrigeración, el 
rendimiento será tanto mayor cuanto mayor sea T,; pero T,, según lo 
indicado antes, en esta misma sección, no puede ser superior a la tempera- 
tura crítica (Т. = 647,3 К. véase la pág. 99. 

2) En el ciclo real la bomba o compresor que bombea vapor húmedo tendría 
un rendimiento muy bajo. 


3) El trabajo neto del ciclo es pequeño. En efecto: al ser las isobaras divergen- 
tes (véase la figura 3-2-c líneas 2-3 y 1-4). es fácil ver que el trabajo de 
compresión (hz — h,) sería menor si se realizase en la fase líquida, mientras 
que el trabajo de expansión (hz — h4) sería mayor si se realizase en la fase 
gaseosa. Ahora bien, según lo dicho, ambas cosas son prácticamente irrea- 
lizables. (El diseño de una caldera con sobrecalentamiento isotérmico sería 
muy complicado). 


4) Las dimensiones de la turbina al funcionar con vapor húmedo serían muy 
grandes, y su precio muy elevado, o dicho de otro modo, la potencia espe- 
cífica de la turbina (potencia por unidad de volumen) sería muy pequeña. 


(1) Adviértase esta notación corrientemente empleada: Q4, es el calor desarrollado en el 
proceso, cuyos puntos inicial y final son 4 y 1. En nuestro caso es negativo. Q, siempre tiene un 
valor positivo y representa el calor cedido. No tendría sentido expresar Q, = — 100 kJ/kg, lo 
qug equivaldría a repetir dos veces la negación. 
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5) La turbina trabajaría al final de la expansión con un grado de humedad 
excesivo; lo cual sólo puede evitarse recurriendo a otro ciclo que permita la 
utilización de vapor sobrecalentado. 


Sin embargo, el ciclo de Carnot: a) representa el techo o rendimiento térmico 
máximo alcanzable con la temperatura T, máxima y la temperatura Т. mínima 
disponibles; b) indica que la mejora de un ciclo ha de tender en primer lugar a 
aumentar lo más posible la temperatura más alta, y a disminuir lo más posible 
la temperatura más baja del ciclo. 


3.3. El ciclo de Rankine o ciclo básico ideal de las turbinas de vapor 


Un ciclo tipo en una MT, tal como el ciclo de Otto en un motor de explosión, 
es un ciclo reversiole, teóricamente realizable con la máquina en cuestión, cuya | 
perfección será tanto mayor cuanto su rendimiento se aproxime más al rendimien- | 
to térmico de este ciclo ideal. Siendo el ciclo de Carnot prácticamente irrealizable, | 
es conveniente elegir otro ciclo tipo para la turbina de vapor. Este es el ciclo de 
Rankine, representado en la figura 3-3-a, b, с en los planos ру, Ts y hs. En las 
figuras 3-3, b y c se han dibujado los tres ciclos siguientes: el ciclo 1-2-3-4"-5"-], 
ciclo de Rankine con vapor húmedo a la entrada de la turbina; ciclo 1-2-3-4-5"-], 
ciclo de Rankine con vapor inicialmente saturado seco y ciclo 1-2-3-4-5-6-1, ciclo 
de Rankine con vapor sobrecalentado. Este ültimo es el de mejor rendimiento y el 
más utilizado. Sólo este ültimo, denominado también ciclo de Hirn, se ha dibuja- 


$"5' 5 


(a) v ( b) $ 





Fig. 3-3,—Ciclo ideal de Rankine para vapor de agua: (a) en el plano pv; 
(b) en el plano Ts. 





do en la figura 3-3-a. El ciclo de Rankine puede realizarse con los aparatos que 
representan en la figura 2-6, incluyendo el sobrecalentador 2, en el caso m 
corriente. En la figura 34 se ha repetido en esquema la misma instalación de 
figura 2-6. Los números de las figuras 34 y 3-3 se corresponden. En dicha ins 
lación se realiza: 
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Fig. 3-3,—(c) en el plano hs, 


(с) 


1) El proceso 4-5 (ó 47-5”, etc. ...) de expansión isentrópica del vapor en la 
turbina. Siendo este proceso reversible-isentrópico es también adiabático, 
luego О = 0, y aplicando el primer principio [Ec. (2-17)], se obtiene: 


с? 
Was = Trabajo de la turbina = — Ah — A (5) = 
= — Аһ = = (hrors — Һа) > 0 


donde el subíndice tot expresa magnitud total o de remanso. Si las energías 
cinéticas del vapor antes y después de la expansión no varían mucho 


Fig. 3.4.—Esquema de una central térmica de 

vapor de agua con sobrecalentador S. Los 

nümeros de la figura se corresponden con los 
de la figura 3-3. 





2) El proceso 5-1 (ó 5-1. etc. ...) de condensación isobárica del vapor en el 
condensador. Este proceso, a diferencia del ciclo de Carnot, se realiza hasta 
‚ el estado de líquido saturado, con el fin de poder realizar la compresión en 
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fase líquida, con la ventaja de reducir el trabajo de compresión. En este 
proceso el vapor cede el calor 


О = (hs — hj) (3-2) 


(estrictamente, si no fuera despreciable el incremento de energía cinética 
se deberían emplear entalp ías totales). 

El proceso 1-2 de compresión adiabático-isentrópica, a diferencia del ciclo 
de Carnot, se realiza ahora en la fase líquida. siendo 


Wi; = Trabajo de la bomba = — (Rror 2 —hi4) <0 
c? 
o bien. si A (©) = 0 entre la entrada y salida de la bomba, 


Wi = = (h; —һ,) (33) 


El proceso 2-34 de adición isobárica de calor en la caldera y en el sobreca- 
lentador, si lo hay. (El agua se calienta de 2 a 3 y se evapora y sobrecalienta 
de 3 a 4). Nótese que la adición de calor en el ciclo de Rankine: 

a) esisotérmica nada más que en el proceso 34", 

b) el proceso 2-3 ha de ser también reversible en el ciclo ideal; lo cual 
exigiría infinitas fuentes de calor a temperaturas crecientes. En la 
realización práctica del ciclo el agua de la caldera se encuentra a la 
temperatura alta 7, y se mezcla con el agua impulsada por la bomba 
а la temperatura baja 7; (véase la figura 3-3, b): siendo este proceso 
real fuertemente irreversible. El calor comunicado al fluído (proceso 
2-34 ó 2-34", etc. ...) será 


Qa = ha =h: (34) 


» 


с? 
[o entalp ías totales si A C3 = 0]. 


Rendimiento térmico del ciclo de Rankine 


Aplicando la Ec. (2-54) válida para cualquier ciclo reversible, el cálculo del ren- 
dimiento térmico del ciclo de Rankine es inmediato. En efecto, siendo el calor co- 
municado Оу, según la Ec. (34): 


Qa = Qu = ha — ha 


y el calor cedido Q, según la Ec. (3-2) 


О. = — Qs, = (h; – hi) 
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(véase la nota de la pág. 109) se tendrá: 


o hal. (ha = ha) — (hs —hy)  (h; —hs) — (h, —hy) 
(n= =- _ 











Q, ha — h, h4 — h, th, —h, 
2 Was * Wa Wr- Weg trabajo turbina — trabajo bomba (3-5) 
(h; —hy)+ Wa. ha—h, — Wg (h, —h') — trabajo bomba 


(siendo Was = Мт y Way = — М (Análogamente a pág. 109, nota) 
donde h4 — entalpía del vapor a la entrada de la turbina; 


h'= h, — entalpía del líquido saturado a la presión de salida de la 
turbina, ps. 


Nótese que sólo el procese 4-5 se realiza en la turbina, y que el proceso de adi- 
ción de calor se realiza en la caldera (y el sobrecalentador). sin mezcla del fluído 
de trabajo con los productos de combustión: siendo. por tanto la turbina de vapor 
una máquina de combustión externa. 


Es fácil ver en la figura 3-3, b que, por ejemplo. el ciclo de Rankine con vapor 
saturado 1-2-34"-5”-1 tiene menor rendimiento que el ciclo de Carnot 1-a-4*-5* 
entre las mismas temperaturas extremas 7, y7. En efecto la expresión del rendi- 
miento en función de las áreas o calores [ Ес. (2-56)] para el ciclo de Carnot resul- 
tà de anadir al numerador y denominador de la expresión del rendimiento de 
Rankine el área 2-a-3 y, por tanto: 


Nic D TR 
donde nic —- rendimiento térmico del ciclo de Carnot. 
ir — rendimiento térmico del ciclo de Rankine. 


Rendimiento térmico de la turbina 


El proceso de expansión es el ünico que se realiza en la turbina de vapor. Los 
restantes procesos que componen el ciclo de Rankine se realizan fuera de la turbi- 
na. El constructor de la turbina sólo es responsable de la turbina misma. Por esta 
razón, además del rendimiento térmico del ciclo reversible de Rankine, conviene 
definir el rendimiento térmico de la turbina reversible, que llamaremos simple- 
mente rendimiento térmico de la turbina пур). Este rendimiento se define así, 
en conexión con la figura 3-3«: 


h4 —h W, 
"iT erre E = hw T (3-6) 
4 4 


(1) Lo contrario sucede en el motor-TG, generalmente de ciclo abierto, y motor por tanto 
de combustión interna, en el cual la unidad-TG forma un todo con las restantes componentes 
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donde Wt — trabajo a.i. de la turbina; 
h'- h, — entalpía del líquido saturado a la presión de salida de la tur- 
bina (1, 


En la fórmula (3-6) h4 — h' es el salto entálpico puesto a disposición de la tur- 
bina. En efecto, no toda la entalpía con que el fluído entra en la turbina h4 se 
pone a disposición de la misma; hay que descontar la entalp ía del líquido saturado, 
la cual puede aprovecharse bombeando dicho líquido a la caldera. El'constructor 
de la turbina no se puede sentir responsable nada más que de esta diferencia. 
Sin embargo, la definición de n,pde la Ec. (3-6) es general y se suele aplicar tam- 
bién no sólo a las turbinas de condensación; sino a las de escape libre a la atmós- 
fera, en la cual la entalpía h' no es aprovechada. (2), 


Trabajo de la bomba d« alimentación. Ciclo de Rankine simplificado. 
El trabajo a.i. de la bomba es el proceso 1-2 de la figura 3-3. 


Por ser el proceso reversible se cumple la Ec. (2-21) y por ser adiabático dQ = 0, 
reduciéndose la diferencial de entalpía a: 


dh - vdp 


Integrando entre los puntos 1 y 2 (fig. 3-3), tendremos: 


h-h,- f v dp 
1 


2 
№; = – BN уар <0 (3-7) 
1 


y [Ec. (3-3)] 


2 
(Trabajo a.i. de la bomba, (= = 0, A (g z) = 0). 


Este trabajo se representa en la figura 3-3-a por el área 1-2-y-x (negativa, porque 
el proceso fluye en sentido contrario a las agujas del reloj; en la Ec. (3-7) v 20 
y dp >0 constantemente en una compresión; luego — f v dp < 0). 

De (3-7), suponiendo el líquido incompresible (v = 1. cte) se deduce 


р 
Рт Pi (ука, SM 


Wi; = — 
fórmula práctica aproximada para calcular el trabajo a.i. de la bomba de alimen- 
(1) En el ST aproximadamente 
kcal 
h ——=ж=ү (°С) 
kp 
donde t' — temperatura del líquido saturado a la presión de salida de la turbina. 


(2) Este rendimiento Ny] está sujeto a normas. Sobre las normas relativas al ensayo de las 
TV (véase pág. 127). 
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tación, ya que en la práctica se cumplen con bastante aproximación las condicio- 
nes que figuran al pie de la Ec. (3-7). 


El trabajo de la turbina será análogamente: 


5 
Wa =- f doo (3-8) 


2 
(Trabajo a.i. de la turbina A (7) = 0, A (g z) 20). 


Este trabajo se representa en la figura 3-3-a por el área 4-5-x-y (positiva porque 
el proceso fluye en el sentido de las agujas del reloj. En la Ec. (3-8) v >0 y 
dp < 0 constantemente en una expansión). 


El trabajo Муз a.i. corresponde a la energía útil o efectiva de la bomba. La altura correspon- 
diente a esta energía específica e la altura útil o efectiva de la bomba, a saber: 


Н =(рә — pı) pg 


donde los puntos 2 y 1 corresponden a la salida y entrada de la B. Falta el término correspon- 
diente al incremento de energía cinética y el correspondiente al incremento de energía gravita- 
toria, que siempre, pero sobre Lodo en las bombas de alimentación de calderas son despreciables 
en comparación con el término debido al incremento de la energía de presión, y nosotros los 
hemos despreciado segün las hipótesis que figuran al pie de la Ec. (3-7). 

El trabajo de la bomba suele ser muy pequeño en comparación con el de la 
turbina. (Lo contrario sucede en el trabajo del TC en relación con el de la uni- 
dad-TG en el ciclo de Brayton, siendo esta una de las ventajas de realizar la com- 
presión en fase líquida y la expansión en fase gaseosa: el trabajo neto, М, = Мт — 
— Wc es mayor. Véase página 138). 

El área 1-2-y-x [fig. (3-3)] es muy pequeña en comparación con el área 4-5-x-y 
porque los volümenes específicos v; y v; son muy pequenos en comparación con 
Va y Vs (1). Si se desprecia el trabajo de la bomba el ciclo se dibujará como en la 
figura 3-5 donde 


a) elárea 4-5-1-3 (fig. 3-5-a) representa el trabajo de la turbina que coincide con 
el trabajo neto del ciclo. 


b) En la figura 3-5-b, los puntos 1 y 2 coinciden: en la compresión isentrópica 
en la zona líquida, la elevación de temperaturas es muy pequena, lo mismo 
que la elevación de entalpía (los puntos 1 y 2 coinciden también en la figu- 
ra 3-5« ). 


с) En las figuras 3-5-b y c el trozo de isobara 2-3 de la figura 3-3 se ha susti- 
tuído por la curva límite inferior. En efecto, las isobaras en la región del lí- 
quido, hasta presiones cercanas a la crítica, practicamente coinciden con 
dicha curva límite inferior. 


(1) La figura 3-3 no se ha hecho a escala para poder distinguir bien los puntos 1 y 2 en los 
planos Ts y hs y los segmentos 1-x, 2-y en el plano pv; de lo cual se deduce que en la realidad el 


trabajo de la bomba es aún más despreciable en comparación con el de la turbina que lo que 
se ve én la figura. 


„2 
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Fig. 3-5.—Ciclo de Rankine para vapor de agua en los 
planos pv, Ts y hs despreciando el trabajo de la bom- 
ba y el volumen específico del líquido. 





(с) 5 


Sólo la práctica enseñará cuándo se puede despreciar el trabajo de la bomba en 
un diseño previo. Orientativamente diremos que si la presión de la caldera excede 
los 30 bar convendrá incluirlo en el diseño previo. 


El trabajo de la bomba se deberá siempre incluir en el diseño definitivo. 


Comparando la Ec. (3-5) con la (3-6), se observa que si se desprecia el trabajo 
de la bomba el rendimiento térmico del ciclo de Rankine y el rendimiento térmico 
de la turbina ideal coinciden (1). 


3.4. Elevación del rendimiento del ciclo de Rankine con el aumento de la presión 
inicial de la expansión 


Los dos ciclos representados en las figuras 3-6 en los planos 75 y /is tienen la 
misma temperatura 7, a la entrada de la turbina, y la misma presión en el conden- 
sador ps; pero diferente presión de entrada, siendo py > р. Para mayor claridad 
en la comparación, tanto en esta sección como en las dos siguientes, se utiliza 
el ciclo simplificado de Rankine de la figura 3-5, es decir, se desprecia el trabajo 
de la bomba. Se tendrá: 


ha —hs 
L 
h4 —h' 
x (3-9) 
2 he —hs 
т = 
; hs, —h' 


donde т.т — rendimiento térmico de los ciclos con presiones de entrada en la 
turbina p4 y Ps, respectivamente. 


(1) Existe, sin embargo, una pequeña diferencia. En la Ec. (3-6) h4 es la entalpía a la entra- 
da de la turbina; mientras que en la Ec. (3-5) ha es la entalpfa a la salida de la caldera. 
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(a) 


(5) s 


Fig. 3-6.—Mejora del rendimiento del ciclo de Rankine para vapor de agua con el aumento de 
la presión de entrada en la tw bina y empeoramiento de la calidad del vapor: (a) plano Ts; 
(b) plano hs. 


Con estas fórmulas y el diagrama de Mollier puede verificarse en cada caso que 
ni > п. Esto se ha hecho en la figura 3-7 para el caso particular allí indicado. 

Esta mejora del rendimiento explica la tendencia a elegir un ciclo con presión 
de entrada cada vez más elevada, desde las presiones de 90 bar que se utilizaban 
al final de la segunda guerra europea hasta las presiones incluso superiores a los 
300 bar que se utilizan a veces hoy día. 


Desgraciadamente, como se ve en la figura 3-6, xs. < х;. Para evitar daños en 
los álabes y no empeorar el rendimiento interno de la máquina, la humedad má- 
xima del vapor al final de la expansión en la turbina no debe exceder del 10 
al 12 4. 


Para evitar este inconveniente se recurre al aumento de la temperatura de en- 
trada (Sec. 3.5) o a la utilización de otros ciclos como el ciclo de recalentamiento 
intermedio que se estudiará más adelante (Sec. 17.2). (". 


3.5. Elevación del rendimiento del ciclo de Rankine con el aumento de la tempe- 
ratura inicial de la expansión 

Los ciclos representados en las figuras 3-8, tanto en el plano 75 como en el 

plano hs, tienen las mismas presiones de entrada y salida de la turbina; pero las 


Le 
046 
045 
044 Fig. 3-7.— Rendimiento del ciclo de Rankine en fun- 
ción de la presión de entrada en la turbina. La tempe- 
043 д, ratura de entrada en la turbina se ha supuesto igual a 
а 4 500 C y la presión del condensador 39 mbar. 


42 
30 60 90 120 150 180 210 bar 


(1) También es cierto que al aumentar la potencia unitaria el óptimo económico se desplaza 
hacig mayores presiones, En USA el 80% aproximadamente de las TV de 500 MW tienen una 
presión superior a 235 bar. 
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temperaturas de entrada en la misma son distintas siendo Tẹ > Та. En este caso 
aumenta el trabajo del ciclo. En efecto, en la figura 3-8-a: 


Area 4'-5'-1-34' > Area 4-5-1-3-4 


(el calor neto del ciclo aumenta con la temperatura máxima del ciclo); o bien en 
la figura 3-8-b: 


ha = hs >h, — hs 


(el trabajo neto igual al trabajo de la turbina si se desprecia el trabajo de la bomba, 
que es igual al calor neto, aumenta, con la temperatura máxima del ciclo). 








(a) (b) 


Fig. 3-8.—Mejora del rendimiento de Rankine para vapor de agua con el aumento de la tempe- 
ratura de entrada en la turbina y mejora de la calidad del vapor: (a) plano Ts; (b) plano hs. 


Para los rendimientos térmicos valen las mismas expresiones (3-9); verificándose 
también aquí en cada caso que 


п >т, 


Con las expresiones (3-9) y el diagrama de Mollier se ha comprobado la veraci- 
dad de esto para el caso particular de la figura 3-9. Al aumentar la temperatura de 


Fig. 3-9.—Aumento de 7; en función de t4 para una 
presión del condensador de 39 mbar y para tres рге 
siones distintas de entrada en la turbina: curva 1, 
А Г 11147 °С ра = 11,8 bar; curva 2, рд = 8,8 bar; curva 3, 


0,34 2, 
350 400 450 500 550 600 Pa = 2,9 bar. 
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entrada en la turbina felizmente sucede que Xs: > xs, es decir, la calidad del vapor 
a la salida de la turbina aumenta, y el grado de humedad disminuye. Por esta 
razón para evitar el inconveniente del aumento de la humedad producido por la 
elevación de la presión de entrada (véase Sec. 34) en las plantas modernas se tien- 
de a aumentar la temperatura de entrada en la turbina al mismo tiempo que la 
presión. Al aumentar la temperatura no sólo aumenta el rendimiento térmico del 
ciclo, sino también el rendimiento interno de la turbina, como se verá más adelan- 
te, lo cual constituye una segunda ventaja. 


El límite máximo de la temperatura T4 viene impuesto por la resistencia de las 
aleaciones empleadas y ha estado condicionado al progreso de la metalurgia. En 
la actualidad se han superado ya los 650 °С. Naturalmente el empleo de estas alea- 
ciones encarece la turbina y la optimación de la central térmica es un compromiso 
entre coste inicial y rendimiento. El 


En Estados Unidos hasta el año 1950 las temperaturas de entrada en la TV crecieron 7,2 " 


grados anualmente у de 1950 a 1955 11 grados, alcanzándose la cifra máxima hasta el año ~ 
1970 de 650 ?C en la central Eddystone n. 1 de la Philadelphia Electric Co. de 325 MW, que 
entró en servicio el ano 1959, La presión de entrada de 343 bar era ya considerada en 1970 * 
como la máxima utilizada en las TV de dicho país. 


El precio del combustible (carbón, petróleo o uranio) es un factor muy impor- 
tante en el momento de seleccionar los parámetros de entrada. Las temperaturas 
de 600 a 650 °С sólo se introdujeron en las instalaciones de contrapresión de la 
industria química en cuyo campo hoy día se utilizan ventajosamente: pero en las 
instalaciones de condensación de gran potencia no han logrado introducirse. ( Véa- 
se Sec. 17.3). 


Los aceros ferríticos permiten alcanzar tan sólo los 540 °С a la entrada de la 
turbina. Para temperaturas más altas es preciso utilizar aceros austeníticos que, 
según la aleación, vienen a ser de 10 a 50 veces más caros. 





3.6. Elevación del rendimiento del ciclo de Rankine con la disminución de la pre- 
sión final de la expansión 


En las figuras 3-10-a-b se han representado, tanto en el plano 75 como en el As, 
dos ciclos, en los cuales la presión del condensador р; varía, siendo ps: € p5; mien- 
tras que la presión y temperatura a la entrada de la turbina, ра y T4 se mantienen 
fijas. En este caso el trabajo del ciclo aumenta; pero el calor absorbido h4 — hz > 
2h4 — h, aumenta también; sin embargo, en cada caso se cumple que: 


ni Dm 


Es interesante observar la figura 3-11 que se ha hecho con ayuda del diagrama, 
de Mollier para unas condiciones de entrada en la turbina, ра = 30 bar y t4 = 
7 450 ?C. Salta a la vista el aumento grande de trabajo que se experimenta al dis- 
minuir la presión y aumentar el vacío en el condensador, el cual aumento de traba- 


Ls du anu a mea auc MS LOL cl A AA ML a A Lom 
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Fig. 3-10.—Aumento del rendimiento de Rankine para vapor de agua con la disminución de la 
presión de salida de la turbina ps. 






































LA 
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Fig. 3-11.—Aumento del trabajo a.i. de la turbina de vapor con la disminución de la presión de 
‚ salida de la turbina ps. La presión y temperatura de entrada en la turbina se mantienen cons- 
tantes: ра —30 bar;t4 =450 °С. 
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El aumento del vacío del condensador lleva consigo, sin embargo. una disminu- 
ción de la temperatura del condensador ts. Ahora bien la temperatura mínima 
alcanzable depende de la temperatura del agua de refrigeración de que se dispone 
en la planta. Teniendo en cuenta el salto térmico necesario en el condensador 
para la cesión de calor del vapor de agua al agua de refrigeración, la presión ps es 
algo mayor que la presión de saturación correspondiente a la temperatura del 
agua de refrigeración. Al aumentar el vacío en el condensador aumenta el volumen 
específico del fluído a la salida de la turbina, con lo cual aumentan las dimensio- 
nes de la turbina y del condensador. Por estas razones la presión absoluta del con- 
densador en las llamadas turbinas de condensación suele oscilar, dependiendo de 
la temperatura del agua de refrigeración disponible, entre 0,12 bar y 0.02 bar 
(vacío del 80 %). 


3.7. Balance energético del ciclo real de las TV. Rendimientos. Consumos espe- 
cíficos de vapor y de calor 


En el ciclo real existen pérdidas. Así, por ejemplo, el vapor entra en la turbina 
a través de la o las válvulas de regulación, donde se produce un estrangulamiento, 
lo que produce una disminución del salto a.i. de la turbina (Véase diseño 3 pági- 
na 427). 


El ciclo real de las TV puede estudiarse, lo mismo que el ciclo ideal de Rankine, 
en los planos pv, Ts y hs, preferentemente en este último, utilizando el diagrama 
de Mollier y las tablas de vapor. En el capítulo siguiente estudiaremos el ciclo 
real de las TG, utilizando fórmulas aproximadas, derivadas de la hipótesis del gas 
perfecto y de la hipótesis de y=cte. El hecho de no poder ser asimilado el vapor 
de agua a un gas perfecto excluye la posibilidad de utilizar dicho método en este 
lugar. 





Fig. 3-12.—Balance energético de una central eléctrica. 


122 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


En su lugar vamos a hacer un 
Balance energético de una central eléctrica. 


Este balance energético se representa en la figura 3-12. 
La potencia absorbida en la central es la potencia del combustible: 


Р. = б, Н, (kW, SI) 


donde С. — gasto másico de combustible (kg/s, S/) 
Н — poder calorífico del combustible (kJ/kg). 


La potencia restituida por la central es la potencia eléctrica en bornes del trans- 
formador, Pg. 


La potencia comunicado al авиа en forma de calor en la caldera es GQ; donde 
G — gasto másico de vapor, siendo 


GO, < GH. 


porque se pierde en la caldera PF... Otra parte de la potencia se pierde en los con- 
ductos a la turbina РР o, llegando a la turbina 


GO, < GO, 


El calor cedido a la fuente fría es Q., la potencia cedida a la fuente fría es 
GO. y la potencia que hubiera utilizado la turbina si la expansión en ella hubiera 
sido reversible es 


P,=G(Q, -Q.) 


En la turbina misma hay pérdidas internas РР, que disminuyen la potencia 
aprovechada hasta la potencia interna. 


Р: <Р; 


y pérdidas externas o mecánicas РЁ, que hacen que la potencia útil de la turbina 


o potencia en el eje sea 
Р, < Pi 
Finalmente en el alternador y en el transformador hay unas pérdidas РЕ, que 
reducen la potencia eléctrica en bornes del transformador o potencia útil de la 


central a Ре. Se verifica, pues, 


. б.н. >60 >60, >P, >P; >Р, >Р 
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Rendimientos. 
Según esto se pueden definir los siguientes rendimientos: 
rendimiento de la caldera: 


_ GQ, 
"Ca" zs 
cH 
rendimiento de los conductos: 
GQ, 
nc  — $ 
ш соь 
rendimiento térmico de la turbina ideal: 
P. 
т ==; 
© GO, 
rendimiento interno de la turbina: 
Р; 
= 
iT P. 
rendimiento mecánico de la turbina: 
P, 
Nm URB 


rendimiento del alternador v transformador: 
Pi 

MAT 
|: Р, 


El rendimiento global о efectivo de la central térmica será: 








а А 
Р, G.H. = "Ca "Co Mi "iT Nm 


El rendimiento combustible-bornes del transformador será: 


Nob = пе NE NCAA Co MT NiT Nm ПЕ 
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(3-10) 


(3-11) 


Como valores orientativos y limitándonos en este lugar a las centrales no de 
gran potencia que funcionan según el ciclo básico de Rankine estudiado en este 


capítulo, podríamos insinuar los siguientes: 
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пса 70,88 a 0,93 
nco = 0,85 a 0,97 
n.1=0,5a0,7 
пт =0,6 a 0,85 
"m 70,7 a 0,97 
nr 70922098 


Con el aumento de la potencia de la central y el empleo de ciclos de mayor ren- 
dimiento, estos rendimientos, sobre todo el түт y el тт adquieren valores más 
elevados. 

El т. » de una central aumenta con la potencia de la misma, oscilando entre 
0.25 a 0,44. Los valores actuales (años 80) de este rendimiento en las centrales de 
gran potencia, para las condiciones que se especifican a continuación, son: 


1) centrales de combustible fósil (presión del vapor vivo 180 bar y temperatura 
idem 540 °С): 41,5% con torre húmeda de refrigeración (con refrigeración con 
agua fresca se llega al 43%): 

2) centrales de combustible nuclear (presión de entrada 70 bar y temperatura 
idem 285°C): 31% con torre húmeda de refrigeración (con refrigeración con agua 
fresca se llega al 33%). 


A título comparativo una central con motores diesel de gran potencia (50 MW) 
puede alcanzar un rendimiento global de alrededor del 40 por ciento (o 48 por 
ciento con refrigeración por agua no recirculada). 


Nota: La potencia consumida en el accionamiento de la bomba de alimentación 
produce una disminución del rendimiento expresado por la Ec. (3-11). Aunque 
la potencia de la bomba en una primera aproximación puede despreciarse, en ge- 
neral se tendrá en cuenta en el rendimiento mecánico, utilizando para este, en 
lugar de la Ec. (3-10), la siguiente: 





donde Рв — potencia de accionamiento de la bomba de alimentación. 


Tarea fundamental del diseñador y constructor de la TV es aumentar lo más 
posible nir y nm. De estos dos rendimientos el primero, que es propio de las má- 
quinas de fluído, constituye el objeto exclusivo del estudio de las ТМТ; mientras 
que el segundo es comün a las restantes máquinas. De estos rendimientos y de 
su descomposición a su vez en productos de otros rendimientos, tanto en la TV 
como en las restantes TMT, se tratará extensamente en el Cap. 6. 


De los seis rendimientos que integran el rendimiento combustible-bornes de la 
Ec. (3-11) la mejora del rendimiento térmico de la turbina ideal түү ha sido el 
„factor más decisivo en el espectacular aumento del rendimiento de las centrales 
térmicas en los ültimos 40 anos. Nos referimos en primer lugar a las mejoras del 
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ciclo básico de Rankine estudiadas en las tres últimas secciones, aumentando la 
temperatura y presión máximas y disminuyendo la presión mínima del ciclo: y en 
segundo lugar a la utilización de otros ciclos distintos del ciclo de Rankine (el 
cual sólo se emplea en las centrales de pequeña potencia), como son el ciclo con 
recalentamiento intermedio y el ciclo regenerativo con sus diversas variantes —nú- 
mero de precalentadores, etc...— que en la práctica son más utilizados que el ciclo 
de Rankine, y de los que se tratará en el Cap. 17. 

La energía eléctrica cuesta hoy relativamente menos al consumidor, gracias no 
sólo a la mejora del rendimiento de las turbinas y de las calderas: sino sobre todo 
gracias al empleo de ciclos más eficaces. 


Consumo específico de vapor. 
El consumo específico de vapor se designa con la letra d. 


El consumo específico de vapor a.i. o teórico d, no es más que el recíproco del 
salto a.i. en la turbina Y, =h, — hs (Véase la figura 3-3<). 


1 1 kg 
a DE 
Y, h,-h, АК) 


kg 
kWh 





En la práctica d suele expresarse no en d sino en 
Ahora bien, como 
1kWh = 3600 kJ 


se tendrá: 





d, = MM kg/kWh (v. en 


kJ 
(3-12) 
s 9 
Además del salto a.i. Y, de una TV se definirán en el Cap. 6 los saltos periférico 
Yu; interno, Y; etc.; a cada uno de ellos corresponden los consumos específicos 
por kWh periférico, interno, etc.... a saber: 





3600 3600 
du = ; д= Y, ; etc... (3-13) 


En particular presenta un interés muy especial el 


Consumo especifico de vapor por kWh efectivo: 


О 
d. a 


3 
. -'p,G kg/KWh, SI) (3-14) 
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Así mismo se define el consumo específico de vapor por kWh en bornes del 
transformador. En las centrales de vapor modernas este último consumo específi- 
co oscila entre 4 y 6 kg/kWh (los valores más bajos para las de combustible fósil 
y los más altos para las de combustible nuclear). 

Los consumos específicos de aire en las TG se definen de la misma manera. 

El consumo especifico de vapor es un índice muy intuitivo para comparar 
la economía de las TV o de los grupos turbogeneradores eléctricos; pero sólo si 
las TV que se comparan funcionan con el mismo salto entálpico. Así por ejemplo, 
cuando se trata de comparar ofertas de turbogrupos de diferentes casas construc- 


toras, siendo en todos los casos idénticas las condiciones del vapor vivo y del 
vacío en el condensador. 


Sin embargo, en general, este índice económico no es el adecuado porque los 
kg de agua no cuestan a»enas dinero (además con frecuencia el agua se recircula); 
pero sí los kg de agua con una determinada entalpía; y puede muy bien ocurrir 
que la turbina de mayor consumo específico de vapor sea la mejor si su consumo 
específico de calor es menor, el cual constituye pues el verdadero índice de la 
economía de la turbina. 


Consumo específico de calor de una TV, 


Juega un papel análogo al rendimiento y en realidad no es más que el recíproco 
del mismo. En la comparación de las TV y de las centrales se utiliza más frecuen- 
temente que el rendimiento. Este en general es energía útil dividida por energía 
teórica; mientras que el consumo específico de calor es la energía teórica partida 
por la útil; pero así como en el rendimiento se expresan las energías del numerador 
y denominador en la misma unidad, resultando un número adimensional, la cos- 


tumbre es expresar el consumo específico de calor, que se designará con la letra 
q, en kJ/kWh, SI. 


La energía suministrada a la turbina (imputable a la turbina) es (figura 3-3) 
hi — h, según fue explicado en la Sec. 3-2. Por tanto, siendo d, du, di, etc... 
los consumos específicos de vapor teórico, periférico, interno, etc..., se tendrá: 


Consumo específico de calor teórico: 


Asimismo, 
Consumo específico de calor periférico: 


А Qu -dy (ha —hj) 


we AA E P ———— —— A MR A A C fer 


Consumo especifico de calor interno: 
qi =d; (h4 m hi) 


y así sucesivamente. 


También se define el consumo específico de calor de una central por kWh en 
bornes del transformador. En las centrales de vapor modernas este ültimo oscila 
entre 8 y 11 MJ/kWh (los valores más bajos para las centrales de combustible 
fósil y los más altos para las de combustible nuclear). 


Los consumos específicos de calor en una TG se definen de la misma manera. 
(Véanse problemas 41 y 44). 


Ensayos de recepción "in situ’ de las TV 

El incremento del coste del combustible en los ültimos anos ha hecho que 
aumente el interés por el rendimiento no sólo de las TV de las centrales eléc- 
tricas de gran potencia, sino tambiérf de las TV industriales (véase pág. 366 
cap. 10, TV industriales). En los contratos de venta se exigen cada vez más ga- 
rantías de rendimiento, cuya verificación en fábrica sólo puede hacerse para 
potencias moderadas. En los demás casos se incluye en el contrato un ensayo 
de recepción “in situ”. En las claúsulas del contrato referentes a las garantías 
del rendimiento se especifican las definiciones de rendimiento global, consumo 
específico de vapor y consumo específico de calor, así como los puntos en que 
se han de realizar las mediciones de la presión y temperatura y del caudal másico, 
y los instrumentos con que se han de llevar a cabo las mismas. También se espe- 
cifica el código según el cual se ha de realizar el ensayo. Este ensayo, llamado 
“ensayo de recepción”, se ha de llevar a cabo lo más pronto posible. Si el retraso 
es superior a cuatro meses los valores garantizados suelen incrementarse con un 
suplemento debido al envejecimiento de la instalación. He aquí algunos de los 
códigos más importantes para realizar estos ensayos: 

- VDE-Richtlinien: Warmetechnische Abnahmeversuche an Dampfturbinen. 

(Ensayos termodinámicos de recepción de las TV). 

— IEC Recommendations for Steam Turbines, 1962. 

— BS 752: Test Code for acceptance of steam turbines, 1974. 

— ASME Power Test Code: Steam turbines, 1976. 


— ASME Power Test Code: Guidance for evaluation of measurement incertain- 
ty in performance tests of steam turbines, 1969, (1). 


— Steam turbine rules for steam turbine thermal acceptance test “IEC Technical 
Commitee, Núm. 5, Document 48A-78”. 
(1) Véase TRICK, G. y MONTAVON, M., Thermodynamic acceptance test on industrial 
steam turbines, "Brown Boveri Rev. n. 5(1978) 318-325”. 
Véase SPENCER, К. C., COTTON, K.C. y CANNON, C.N., A method for predicting the 
performance of steam-turbine generators 16,500 kW and larger, revisado en Julio 1974, basado 
en el “А .5.М.Е. Paper 62-W A-209". 
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PROBLEMAS 


Problema 3. 


Estudiar la variación del ciclo ideal de Carnot en función de la temperatura de la fuente cá 
liente; manteniendo constante la temperatura de la fuente fría, te =20°С. 


Calculos: 
El rendimiento del ciclo de Carnot es 


т 
п,=1 AL. 
Ta 
Resultados: 
ta (^c) 20 50 100 150 200 500 1000 
T 0 0,0928 02144 0,3072 0,3804 0,6208 0,7697 


Con estos valores se obtiene la curva de la figura adjunta: 





"300 200 300 400500 600 700 800 900 1000"C ta 


Problema 4. 


Lo mismo que el problema 3; pero suponiendo ahora constante la temperatura de la fuer 
caliente t, = 1000°С y variable la de la fuente fría. 


Resultados: 
te (°C) 1000 20 0 — 50 — 100 — 150 


Th 0 0,7697 0,7854 0,8247 0,8640 0,9033 


3, CICLO BASICO DE LAS TURBINAS DE VAPOR 129 


Con estos valores se ha obtenido la curva siguiente: 





200 -100 0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 10001.*C 


Problema 5. 


En un ciclo de Rankine la presión al comienzo de la expansión es p4 — 12 bar y /a tempera- 
tura t4 = 350°С; la presión al fina! de la expansión es 0,04 bar 


Calcular la variación del rendimiento térmico del ciclo (despreciando el trabajo de la bomba, 
figura 3-6) si, manteniéndose las restantes condiciones iguales, varía la presión inicial de 12 
bar a20, 30, 60 y 100 bar, 


Calculos: 


Con el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas se obtienen ha y hs para las diferentes presio- 
nes, así como la entalpía h' del líquido saturado a la presión final de 0,04 bar. 


W-h, —h; O, =h; —h' n2—c- 
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Resultados: 
һб оа = 120,67 kJ/kg 


Pa (bar) 12 20 30 60 100 

ha (kJ/Kg) 3153,56 3136,85 3115,06 304247 292250 
hs (kJ/kg) 2172,78 2095,46 2030,96 1907,12 1789,38 
W (kJ/kg) 980,78 1041,39 1084,1 1135,35 1133,12 
Qa (kJ/kg) 3032,89 3016,18 2994,39 2921,8 2801,83 
Tl. 0,3234 0,3453 0,3620 0,3886 0,4044 


Véase la figura adjunta. 


Problema 6. 


Con referencia a la figura 38 (despreciando pues el trabajo de la bomba), los parámetros del 
vapor de agua al comienzo de la expansión a.i. en un ciclo de Rankine son pa =80 bar y ц = 
= 350°С, y la presión final te la expansión ps = 0,04 bar. 


Estudiar la mejora del ciclo de Rankine, si permaneciendo iguales los restantes parámetros, 
la temperatura de sobrecalentamiento se eleva desde 350°C а 400, 500 y 600°C. 
Calculos: 


Con el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas se obtiene h' para ps = 0,04 bar. Asimismo se 
obtienen las entalpías ha y hs para las diferentes temperaturas 


ha — hs 
NM = ——— 
ha =h’ 
Resultados: 
һб оз = 120,67 kJ/kg 
t?^C h4 (kJ/kg) hs (kJ/kg) UN 
350 2986,60 1845,61 0,3981 
400 3138,31 1916,43 0,4049 
500 3398,82 2025,58 0,4189 
600 3641,83 2114,92 04336 
Problema 7. 


Comparar el comportamiento de una pequeña central térmica, que funciona según el ciclo 
sencillo de Rankine, en condiciones variables a la entrada de la turbina; suponiendo que no 
varía la presión absoluta en el condensador, 35 mbar, y que también se mantienen constantes 
en todos los casos: la potencia útil del alternador, 5000 kW; su rendimiento, 955€; el rendimien- 
to total de la bomba de alimentación, 75%; y la pérdida de carga en los conductos de la misma, 
2 m (o J/N); siendo despreciable el desnivel geodésico a vencer por la bomba. 


Se estudiarán los tres casos siguientes: 

1) temperatura de entrada en la turbina 400°C, presión de entrada 15 bar; 
2) temperatura de entrada en la turbina 400°C, presión de entrada 150 bar; 
3) temperatura de entrada en la turbina 480°C, presión de entrada 150 bar. 


El rendimiento interno de la turbina en los tres casos es respectivamente 86, 75 y 78%; 
mientras que el rendimiento mecánico se supondrá constante e igual a 96%. 
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Se compararán en los tres casos: a) el rendimiento térmico del ciclo de Rankine, sin tener 
en cuenta el trabajo de la bomba; b) el grado de humedad real a la salida de la turbina, pero 
sin tener en cuenta el trabajo de la bomba; c) la relación en % entre la potencia de la bomba 
y la potencia del alternador. 


Calculos: 


Primer caso (véase figura). Determinados con datos problema: 


Punto A (15 bar; 400°С) Punto Ks (sk, = д; 0,035 bar) 
Con diagrama, tablas o fórmulas se obtienen ha y hks 
Salto a.i Y.=ha — hks 





Salto interno: Ү =; Y, —0,86 - Y, 


Entalpía real a la salida de la turbina: hk = ha =Y 


Queda ya determinado, 


Punto K (hx ; 0,035 bar) 


Con diagrama, tablas o fórmulas se obtiene xy. 
Grado de humedad real a la salida de la turbina: yk =1 — Xx 


Rendimiento térmico del ciclo de Rankine 


donde h' (entalpía del liquido saturado a 0,035 bar). | 


(рса — 1). 105 10-3 . G 
Potencia de accionamiento de la bomba: Pg = | —— —— — +gH, — kW 


p Na 
donde pc, presión de la caldera en bar; 
н, pérdida de carga en los conductos de Іа bomba еп т 
G caudal másico de la bomba: 


AAN 
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А Ра _ 5000 
Үт. па Y¡-0,96-0/95 


(15 — 1) 105 1073.G 
y Pg-2|———— + 981.2| —— 





1000 0,75 


Р 
==. .100 
Po 


Segundo y tercer caso (véase figura), 
Procediendo análogamente al primer caso, con los datos correspondientes al segundo y ter- 
cero se ha obtenido la tabla siguiente, en que se resumen los resultados obtenidos en los tres 


casos: 


Resultados: 


TABLA DE RESULTADOS DEL PROBLEMA 7 


GRADO [RENDIMIENTO] POTENCIA 


ENTALPIA de ACCIONAMIENTO! 


RANKINE 








ikJ/kg ) lkJ/kg) 
i- ++ 1081,64 2325,79 | 00918 34,38 11,16 0,22 
: 
© | 150:400 | 2975,01 | 1757,94 | 121707 | 912,80 | 206221 0,1999 42,48 119,48 2,39 
o. 
N 


150 480 187428 | 1376,34 | 1073,54 0,1528 4382 203 


3*' caso 


Discusión: 

Comparando el primero y segundo caso se ve que al aumentar la presión de entrada en la 
turbina sin variar la temperatura: a) el rendimiento térmico aumenta; b) la humedad aumenta, 
lo cual provoca una disminución del 7;, como se ha supuesto en el enunciado del problema. 
Talmbién aumenta considerablemente la potencia de la bomba de alimentación. 
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Comparando el segundo y tercer caso se ve que, al aumentar la temperatura de entrada en la 
turbina, manteniendo la misma presión elevada, se consigue disminuir la humedad del vapor a 
la salida de la turbina con lo cual su rendimiento interno será mayor, como se ha supuesto 
en el enunciado del problema, manteniéndose elevado el rendimiento térmico del ciclo de 
Rankine, 


Problema 8. 

Estudiar la variación del ciclo de Rankine (sin tener en cuenta el trabajo de la bomba, 
[figura 3-10), sí se mantienen los parámetros iniciales de la expansión invariables: pa = 80 bar 
y t4 =500*C; pero varia la presión del condensador, ps = 1; 0,5; 0,1; 0,05; 0,04 bar. 

Siguiendo el mismo procedimiento que en el problema 6, se obtienen los siguientes: 
Resultados: 

ha = 3398,82 kJ/kg. 
Ps (bar) 1 05 0,1 005 0,04 
п, 0,03220 0,3470 0,3957 0,4133 0,4189 


Problema 9. 
Una central térmica funciona según el ciclo de Rankine. 
Los parámetros del vapor de agua а la entrada de la turbina son ‘véase figura): 


ре = 20bar te =400%C 


Además la presión del condensador es px = 0,05 bar, 


Calcular la disminución del ciclo de Rankine (sin tener en cuenta el trabajo de la bomba de 
alimentación) producida por la sola pérdida de presión en las válvulas de regulación, donde el 
vapor se estrangula hasta рд = 15-bar. 


Cálculos: 


En el diagrama de Mollier en el punto determinado por pe = 20 bar y tg =400°С se lee hg. 
En el punto Ks, final de la expansión a.i. sin estrangulamiento se lee һ, „. La entalpía del lí- 








quido saturado h' a pk — 0,05 bar se obtiene con el diagrama, tablas o fórmulas. En el punto 
K;, final de la expansión a.i. se lee hę.. Finalmente ha =hg. 
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r : he — hk, 
Sin estrangulamiento: 7, = ————— 
he —h* 
ha —h 
Con estrangulamiento: n; pou IUE 
ha —h' 
qt T. — T 
El rendimiento ha disminuido en un An, = + 100 
t 
Resultados: 
he = 3247,80 kJ/kg hk, = 2173,33 kJ/kg h? = 135,56 kJ/kg 
һк = 2213 kJ/kg "t, = 0,3452 Mm = 03325 
An, =3,69 % 
Problema 10. 


Una caldera produce vapor saturado seco a una presión de 120 bar. El vapor pasa a conti- 
nuación primeramente por una válvula, donde se reduce la presión a 40 bar, y después por un 
sobrecalentador, donde se eleva su temperatura a 350°C; y asf entra en el cuerpo de alta presión 
de una TV, que funciona con rendimiento interno de 77%, expansionándose hasta una presión 
de 8 bar, para pasar luego al cuerpo de baja presión, cuyo rendimiento interno es 80%, y final- 
mente al condensador, donde reina una presión de 0,05 bar. a) Estudiar el proceso termodi- 
námico en el plano hs; b) calcular el trabajo desarrollado por cada cuerpo de la turbina y 
c) calcular el rendimiento del ciclo real despreciando cualesquiera otras pérdidas. 1) sin tener 
en cuenta el trabajo de la bomba de alimentación; 2) teniendo en cuenta dicho trabajo. 


Cálculos: 
a) y b) Determinados con datos del problema (véase figura): 
Punto A (intersección de isobara pa = 120 bar con curva límite superior). 
El proceso de estrangulamiento en la válvula es el proceso isentálpico AB; luego hg =ha. 


Punto С (pc = 40 bar; tc = 350°С). Punto D, (sp, =5с; pp =8 bar).Con diagrama, tablas o 
fórmulas se obtienen ha, hc y hos. 











Trabajo a.i. desarrollado en el cuerpo de alta presión: Y; =hc — hp,. 


El trabajo efectivo del cuerpo de alta será igual al trabajo interno, si no se tienen en cuenta 
las pérdidas mecánicas, Y; = 17; Y¿=0,77 . Y; 
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Ahora bien hp =hc — Y; 

Con hp y Pp quedan ya determinados los puntos D y К, : 

Punto К, (sk,—sp ; рк =0,05 bar). Con diagrama, tablas o fórmulas se obtiene hy. 
Trabajo a.i. desarrollado en el cuerpo de baja presión: Y —hp — һк.. 

Trabajo efectivo (= trabajo interno) del cuerpo de baja: Y; =n? Y? 20,80 Yy. 


c) 
1) Sin tener en cuenta el trabajo de la bomba de alimentación 

Y, 
T, =— 

Qa 

donde Y;  — trabajo interno desarrollado por ambas turbinas. 
Q,  — calor absorbido. 
Ү,=Ү;+ Y? Q, =(ha —hk)+ (hc — hg) 


donde hk (entalpía del líquido saturado a la presión рк del condensador). 


2) Teniendo en cuenta el trabajo de la bomba de alimentación 


Siendo la presión de la caldera muy elevada el trabajo de la bomba Wg, según lo dicho 
en el texto, no deberá despreciarse. 


Este trabajo según la figura 3-3 y Ec. (3-3) es: 


Ма = Wi2 =(h> —hi) 


donde h; =hk — entalpía del líquido saturado а la presión del condensador, 
ha — entalpía final de la compresión isentrópica hasta la presión de la cal- 
dera, que se obtiene con el diagrama, tablas o fórmulas. 
m - Yi Me 
O, — Мв 


El trabajo de la bomba puede también calcularse con suficiente aproximación sin el uso de 
las tablas, si se desprecia la compresibilidad del agua, que en fase líquida es muy pequeña. 
En efecto 

Wg = —Ah42 = (Au+ [ pdv) + [чо 
pero Au+ f p dv =0 (proceso a.i.) y v cut 20,001 m3/kg 
p 


luego Wg =v (р —py) 


Resultados: 

a) ha = 2685,38 kJ/kg hc = 3092,13 kJ/kg hos = 2733,05 kJ/kg 
hk = 135,56 kJ/kg һ = 14998 kJ/kg ho = 2815,64 kJ/kg 
hk, = 2062,57 kJ/kg Yi = 359,08 kJ/kg Y? = 753,07 kJ/kg 
Calor total adicionado: 2956,57 kJ/kg Wa = 14,42 kJ/kg 


- Wg = 12kJ/kg. 
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b) 


c) 
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Trabajo de la turbina de alta = 276,49 kJ/kg. 
Trabajo de la turbina de Баа = 602,46 kJ/kg 
Trabajo total de la turbina = 878,95 kJ/kg. 
Rendimiento del ciclo real sin trabajo de la bomba = 0,2973 


Idem con trabajo exacto de la bomba 


0,2938 
Idem con trabajo aproximado de la bomba — 02944 


4 


El ciclo básico de las turbinas de gas 





4.1, Introducción 

En este capítulo se estudia el ciclo de Brayton, que es el ciclo más sencillo con 
que funcionan las TG. Sólo cuando hayamos adelantado mucho en el estudio del 
funcionamiento, diseño y construcción de las TG, en el Cap. 18 estudiaremos 
otros ciclos más complejos que se utilizan en muchas instalaciones modernas de 
TG. Estos ciclos son más caros de construcción pero de mejor rendimiento. Alguf 
nas de las razones aducidas en la Sec. 3-2 para la no utilización del ciclo de Carnot"? 
en las TV demuestran también la imposibilidad práctica de su utilización en las TG. , 


4.2. El ciclo abierto de Brayton o ciclo básico ideal de las TG 


En la figura 1-13 se adujo un esquema de TG, cuyo funcionamiento explicado 
en la página 15, tiene lugar segün el ciclo más sencillo posible, que se conoce con 
el nombre de ciclo abierto simple no regenerativo, o ciclo de Joule o ciclo de 
Brayton. 


El ciclo de Brayton se representa en la figura 4-1 en los planos pv y Ts. Los 
nümeros en la figura 4-1 se corresponden con los de la figura 1-13. Los procesos, 
todos reversibles, como en cualquier ciclo ideal, que integran este ciclo, son: 


1-2, compresión a.i. Se realiza en el compresor. 
2-3, adición de calor isobárica. Se realiza en la cámara de combustión. 
34, expansión a.i. Se realiza en la unidad-TG. 


4-1, cesión de calor isobárica. Se realiza en la atmósfera (en el ciclo abierto). 


P i Т,» 
3 
2 3 
| 2 
$ 4 
Fig. 4-1.—Ciclo sencillo (no regenerativo) de 1 FE М = > 
Brayton: (a) en el plano pv; (b) en el plano D 
Ts ó hs. (a) (5) 
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En el ciclo ideal tampoco hay pérdidas de presión en los conductos ni pérdidas 
de calor por radiación al exterior. 


El ciclo abierto de TG no es estrictamente un ciclo realizado por un mismo 
fluído, porque el gas que evoluciona no es el mismo antes y después de la cámara 
de combustión: en el proceso de compresión 1-2 de la figura 4-1 la sustancia es 
aire: mientras que en el proceso de expansión 3-4 después de la cámara de com- 
bustión la sustancia es aire más productos de combustión. Sin embargo, como ve- 
remos, en las TG la relación de combustible/aire es pequeña, lo cual justifica no 
sólo que se estudie el ciclo de las TG, aunque en realidad estrictamente hablando 
no existe tal ciclo; sino que, en primera aproximación, se deduzcan fórmulas y se 
obtengan resultados, suponiendo que el gas que se expansiona en la unidad-TG 
siga siendo aire; mientras que en un estudio definitivo será preciso tener en cuenta 
que el gas que se expansiona en la unidad-TG es aire incrementado con los pro- 
ductos de la combustión. 


El ciclo cerrado de las TG (véase la Sec. 18.9) en el cual el caudal de aire o de 
gas que evoluciona en la unidad-TG es el mismo que en el TC, constituye ver- 
daderamente un ciclo. 

Es útil comparar el ciclo de Brayton de la figura 4-1 con el ciclo ideal de Ran- 


kine de la figura 3-3; así como los esquemas de la planta con TG de la figura 1-13 
con la planta con TV de la figura 3-4. 


En ambos ciclos la adición y cesión de calor es isobárica y en ambos la expan- 
sión y compresión son isentrópicas. 


Los aparatos se corresponden también: 





Ciclo de Rankine Ciclo de Brayton 

TV Unidad-TG 
Condensador Atmósfera 

Bomba Compresor 
Caldera-Sobrecalentador Cámara de combustión 


La única diferencia esencial entre ambos ciclos es que en el ciclo de Rankine 
hay cambio de fase de líquido a gas, teniendo lugar la compresión en la fase lí- 
quida y la expansión en la fase gaseosa, siendo el trabajo de compresión mínimo. 
Lo contrario sucede en la TG en que el trabajo de compresión se realiza lo mismo 
que el de expansión en fase gaseosa y absorbe una parte importante del trabajo 
de la turbina; por tanto, el trabajo neto es menor. 


Se advertirá que, aunque los ciclos de Brayton y de Rankine están limitados 
por dos isobáricas y dos isentrópicas, la forma misma de ambos ciclos en el plano 
Ts, por ejemplo, es muy distinta (compárense las figuras 4-1b y la figura 3-3,b), 
por realizarse el primero en la zona del gas y el segundo en la zona de vapor, en 
las proximidades y en la zona misma del vapor húmedo y en el proceso de com- 
presión en la fase de líquido. 
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Rendimiento térmico del ciclo de Brayton 
Aplicaremos la ecuación (2-56), válida para todo ciclo reversible: 
о, - Q. 


he е (4-1) 


Ahora bien: 
Qa – 0, = М, = Мт = Wc 


en virtud del primer principio aplicado а un ciclo. 

donde Q,7 calor absorbido a presión constante en la cámara de combustión. 
Q= calor cedido a presión constante en la atmósfera (ciclo abierto). 
W,= trabajo neto del ciclo. 
Wr- trabajo a.i. de la turbina. 


Wc- trabajo a.i. del compresor. 

Se tendrá, pues, también: 

Wr — Wc 
GF 


Aplicando ahora sucesivamente el primer principio [ Ec. (2-17)], suponiendo 


(2-5 (a) = 
А zy A = & 
entre la entrada y salida de la cámara de combustión, la salida de la turbina y 


entrada del compresor, la entrada y salida de la turbina y la entrada y salida del 
compresor, se tendrá: 


n, = W,/O, vs (4-2) 4 


O, = 0,3 =h; — ha 
О. =— Од =h —h, 
Wr =W3a =h; — һа 
Wo == М0: 


(4-3) 


Suponiendo gas perfecto y y = cte. es decir, teniendo en cuenta [Ec. (2-36)] 
que en el gas perfecto en un proceso cualquiera (no sólo en un proceso isobárico) 
la diferencia de entalpías final e inicial es igual a la diferencia de temperaturas 
multiplicada por el calor específico medio a presión constante entre dichas tem- 
peraturas, se tendrá: 


о, = (Т; - T2) о. = ср" (Ta жы Tj) (44) 


Мт =," (Т3 —Т) We =, (T, - TJ) (4-5) 
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y sustituyendo los valores (44) en la Ec. (4-1), después de hacer para simplificar 


Й = 


Cp. = Cp" Ср 





ам 
Ср Ср 


es decir, haciendo C, = cte. [eligiendo un valor medio de Cp para todo el ciclo, lo 
cual equivale a emplear la hipótesis simplificadora de la Ec. (2-43)], se tendrá: 


(T, = Ta) (Ta Т) _ 


= aq (4-6 
т; TTE ) 
Ta 
Ta -T dv d 
=h 1 T хы Е эш (4-7) 
Тз ra т; T; T; 1 
Ta 


Pero [ Ec. (2-46)] 
LL A! 
AIT -(y "(em zn. (48) 
Т; P2 P3 Тт 


porque los puntos / y 4 están en la misma isobara, así como los puntos 2 y 3; 
luego 


T; E Ta : Ta X: T; 
TOC DORT. 
y volviendo a la Ec. (4-7): 
T, 1 1 
=1 -— -1-—— -1-— (4-9) 
"n T; ТЕТ) єт 


en virtud de la Ec. (4-8), 


P2 3 1 Tm 
donde e, EE = Pa — relación de compresión 
1 4 


т = =з 
Y 





Notas a la Ec. (4-9) 


Esta ecuación se ha representado gráficamente en la figura 4-2 para el caso par- 
ticular del aire con y = 1,39, o sea m = 0,2802. En esta figura se ve que 
(1) O bien sustituyendo los valores (4-5) en la Ec. (4-2): 
es LET ec АКОН АГ Та UE sin 
(B—————— T ——— 
Туа Ta 
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a) El rendimiento del ciclo ideal aumenta constantemente al aumentar la rela- 
ción de compresión єг, o lo que es lo mismo, para una temperatura deter- 
minada 7, del medio ambiente el rendimiento del ciclo ideal aumenta al 
aumentar la temperatura de salida del aire del compresor T}. 

b) El rendimiento del ciclo ideal sólo depende de la relación de compresión, 


y en particular no depende de la temperatura 7; más alta del ciclo, que es 
la temperatura de entrada del gas en la turbina. 








Fig. 4:2.—El rendimiento del ciclo sencillo 
de Brayton en función de la relación de 
compresión Єр. Representación gráfica de la 
Ec. (4-9) para el caso particular y — 1,39; 














O 2 4. 3 i m M £c 


Según lo dicho en a) y b) ciclos tales como el /-2-3 -4*: 1-2-3 -4 "5 etc... de la 
figura 4-3 tienen el mismo rendimiento que el ciclo 1-2-3-4, aunque la temperatura 
de entrada en la turbina es diferente en cada ciclo; mientras que el rendimiento 
del ciclo 1-2,-3,-4” es mayor porque la relación de compresión es mayor. 

Sin embargo, en el ciclo real como veremos, la temperatura de entrada en la 
turbina Ту es un factor decisivo para la mejora del rendimiento. 


Relación de potencias 


Un parámetro de gran interés en las TG es la relación de trabajos específicos, $”, 
$' = М, М (4-10) 


Cuanto mayor sea $” tanto mayor será el trabajo útil obtenido para un mismo 
trabajo de la unidad-TG. 

En el ciclo abierto, si С es el caudal másico de aire a través del compresor y Ст 
el caudal másico de gas a través de la unidad-TG, la llamada relación de potencias 
y se expresará así: 


P, GTW, — GWe 
p= IP to a E (4-11) 
` P GrWr 
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Fig. 4-3.— El rendimiento del ciclo ideal de 
Brayton sencillo (no regenerativo) no depen- 
de de la temperatura Тз, sino sólo de є. 





La Ec. (4-10) se deduce de la Ec. (4-11) haciendo aproximadamente Gr =G. 
Asimismo las potencias y trabajos expresados en las Ecs. (4-10) y (4-11) pueden 
ser a.i., internos o en el eje. Utilizaremos siempre la expresión “relación de poten- 
cias”, especificando si es preciso, en cada caso, si se emplea la simplificación 
Gr = G. (Véase pág. 000) y de qué potencia se trata. 

Este factor de potencia $ es un parámetro de diseño y varía mucho de un di- 
seño a otro. Las potencias de la unidad-TG, del TC y la potencia neta orientativa- 
mente guardan la siguiente relación: 


Рт: Рс Рл 2827291 


Es decir el TC absorbe aproximadamente 2/3 de la potencia de la turbina, sien- 
do la potencia útil sólo 1/3 de esta última. 


4.3. El ciclo abierto real de Brayton o ciclo básico real de las TG 


En el ciclo abierto real entra el aire en el TC a una temperatura de unos 20 °C y 
se calienta en la compresión hasta unos 200 a 300 °С, saliendo de la cámara de 
combustión los gases en dirección a la turbina a una temperatura de 700 a 1300 
"C, donde se expansionan y finalmente salen los gases de escape a una tempera- 
tura comprendida normalmente entre 400 y 500 °С. 
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El ciclo abierto real de Brayton, o ciclo básico real de las TG tiene menor rendi- 
miento que el ciclo de Brayton debido a que en el primero todos los procesos rea- 
les son irreversibles. 

En la figura 4-4 se representan tanto en el plano pv como en el 75 con línea de 
trazos el ciclo real y con línea continua el ciclo ideal ya estudiado (véase fig. 4-1). 


I) El punto / corresponde al estado del aire atmosférico, y es el mismo punto 
en el ciclo real e ideal. 


El proceso de compresión no es isentrópico; siendo 2 el punto de salida 
del compresor en vez de 2s, situado en la misma isobara p; y aumentando 
la entropía 


$2 >S 


Para la misma relación de compresión en ambos ciclos 


el trabajo por kg comunicado al fluído por el compresor llamado trabajo 
interno, es mayor que el trabajo a.i. [véase Ec. (4-5)]: definiéndose el ren- 
dimiento interno del compresor тү. como el cociente del segundo por el 


primero: 
has —h 
Mic AS (4-12) 


En adelante se añadirá el subíndice s para indicar el estado final de un proceso 
ал. Así, por ejemplo: h, es la entalpía final del proceso real de compresión y has 
la entalpía final del proceso de compresión a.i. 








Fig. 4-4-—Ciclo real sencillo (no regenerativo) de Brayton: (a) en el plano pv; (b) en el plano 
` Ts, ó hs. Los procesos ideales se representan con línea contínua, 
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2) (las líneas de trazos 2-3 y 1-4 no son isobaras) 


P3 < P2 
porque en el conducto entre el compresor y la turbina, incluyendo la cáma- 
ra de combustión, hay una pérdida de presión. (1), 


(1) El proceso adiabático reversible en un conducto fijo es isobárico, En efecto, según el 
primer principio, siendo dQ = 0, dW — 0, y suponiendo d (c?/2) =0, 


dh =0 
y 
du +p dv +vdp=0 (4-13) 
pero 
du +p dv =dQ =0 
luego 


v dp =0 


luego dp=0 en todo el proceso porque у 50. 


El proceso reversible no adiabático en la cámara de combustión también es isobárico. En 
efecto, se tiene análogamente: 


dQ —dh —du +p dv +v dp (4-14) 
pero 
dQ —du +р dv 
luego 
vdp=0 


y dp =0 en todo el proceso porque v =0. 
Si se trata de un proceso adidbático irreversible en un conducto, de la Ec. (4-13), siendo 


du+pdv>0 
se deduce 


vdp<0 
pero 
v 20 siempre, 


luego dp < 0, la presión disminuye. 


Asimismo en una caldera irreversible: 


du + p dv >dQ 
y de la Ec. (4-14) se deduce: 


vdp<0 y dp<0 


luego la presión disminuye. 
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En la figura 4-4 se ha supuesto Ty = Ty; lo cual se puede conseguir siempre 
controlando el calor comunicado al fluído en la cámara de combustión. 

3)El proceso real de expansión en la turbina no es isentrópico; sino que la en- 
tropía aumenta, siendo 4 el punto de salida de la turbina en vez del punto 
4s indicado también en la figura, 


La entropía aumenta 
S4 > 53 


Teniendo en cuenta estas pérdidas internas, el trabajo desarrollado por la 
turbina [véase Ec. (4-5)], llamado trabajo interno, es menor que el traba- 
jo a.i., definiéndose el rendimiento interno de la turbina тт como el co- 
ciente del primero por el segundo: 


ha — ha 
h3 — ha, 








Tip — 


4)La presión a la salida de la turbina p4 es mayor que la presión atmosférica 
Pı, porque hay una pérdida de presión en el conducto de evacuación de los 
gases a la atmósfera. Como resultado de las pérdidas 2) y 4), la relación de 
expansión no es igual a la de compresión, como en el ciclo ideal, siendo 


Ee < єс 


Además de estas pérdidas internas, que se reflejan en los planos termodiná- 
micos (fig. 4-4) en el ciclo real existen las siguientes pérdidas externas, 
que disminuyen aún más la relación 


Potencia útil en el eje 
Potencia combustible 


a saber: 
5)Pérdidas por combustión incompleta, que se reflejan en el rendimiento 
de la combustión. 


6) Pérdidas de calor por conducción y radiación al exterior. 
7)Pérdidas mecánicas en cojinetes y empaquetaduras, que se reflejan en el 
rendimiento mecánico. 


Como valores usuales orientativos daremos los siguientes: rendimiento int. del 
TC rad. de 1 escal., 0,7 a 0,85; idem TC axial de múltiples escal., 0,82 a 0.92; 
rend. int. turbina radial, 0,72 a 0,87; idem turbina axial, 0,84 a 0,94; pérdida de 
pres. en la CC, (0002 a. 0,06) рз; rend. CC, 0,94 a 0.98; rend. mecánico, 0.97 a 
099. ; 








5 
1 
19 
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Las pérdidas de calor al exterior son pequeñas, porque la TG suele calori- 
fugarse, aunque por ser las temperaturas mayores, tienen en estas más importan- 
cia que en las TV. 


Es interesante advertir que aproximadamente: 
Tic =т= 0,02 


(El TC como toda TMG tiene menor rendimiento que la TMM correspondiente). 


Prescindiendo, pues, ahora de las pérdidas 5) a 7), con el fin de valorar el 
influjo relativo de las diversas pérdidas internas en el rendimiento interno del 
motor-TG, estudiaremos en primer lugar sólo las pérdidas en la turbina v en el 
compresor, despreciando las pérdidas en los conductos; y en segundo lugar se 
incluirán también las pérdidas en los conductos. 


4.3.1. Consideración de las pérdidas en la turbina y en el compresor solamente 
4.3.1.1. El rendimiento interno del motor-Tg nrc. sin tener en cuenta 
las pérdidas en los conductos 
En las Secs. 4.3.1.1 a 4.3.1.5 designaremos con (^) aquellos valores provisio- 
nales que se modificarán al incluir luego las pérdidas en los conductos. 


El rendimiento interno nimrg se define así: 
ni „№ (4-15) 
iMTG — 1: 
Q, 





donde Wi, — trabajo interno neto del ciclo sin consideración de las pérdidas en 
los conductos; 


Q, — calor adicionado al fluído. 


El trabajo interno neto del ciclo se obtendrá [véase la Ec. (4-2)] introduciendo 
los rendimientos internos del compresor y de la turbina: 


У.с 
Mic 





Win =1т т c (4-16) 
donde Мс, Wir — trabajos isentrópicos del compresor у de la turbina respectiva- 
mente [Ecs. (4-5)]. 


Con la notación de la figura 44 y suponiendo un mismo Cj, medio en todo el ci- 
clo (como en la Sec. 4.2) tendremos según las Ecs. (44) y (4-8): 


E 
Wc 76, (T4, — Т1) 7 6, Т, (> = 1) =б T, (er — 1) (4-17) 
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y 
Wir 78, (Ty — Ta) =T dul ү 4-18 
т р Ms аЗ) =Cp Ty {1— T; = ср Ta, E (4-18) 
y llamando 
ЖҮКЕ; 
A 
TITS: 


donde 7— coeficiente de temperaturas, sustituyendo (4-17) y (4-18) en (4-16), 
y simplificando, se tendrá la siguiente expresión para el trabajo interno neto del 
ciclo: 


1 
Wi, = ср T; [ne ( -x) = cum (e? — n] (4-19) 


t Mic 


habiendo supuesto que Ty = T}. 


Por otra parte, 
m T 
0, =, (Т;-Т) =, T; ( -Xx)-s T [' | (4-20) 
3 


Ahora bien el тс de la Ec. (4-12) puede también expresarse así: 











М.с W. с т —1) т 1 
утаат qe us 
2 Cp. Ala — 13 ът. (а) E 
De la Ec. (4-21) se deduce 
Ta 1 
—=1+ — (e" — 1) 
T, тс 
Sustituyendo el último valor de T;/T; еп (4-20), se tendrá: 
Q, 7 & T; [ a qu - "| (4-22) 
Tic 
y finalmente, en virtud de las Ecs. (4-15), (4-19), y (4-22), se tendrá: 
1 cé ( mM. 1) 
MiT dee si 7 єс 
пімтс̧= £ (4-23) 
iMTG joco ge Т 
Tic 


(Rendimiento interno del motor-TG; pérdidas en los conductos nulas) 
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De la Ec. (4-23) se deduce que las variables que hay que controlar para mejorar 
el rendimiento interno del motor de turbina de gas son: 


€, — la relación de compresión; 
T, We 
үле TS — el coeficiente de temperaturas: 
3 


Tic. Mir — los rendimientos internos del compresor y de la turbina. 


El influjo de cada una de estas variables se verá mejor estudiando por separado 
los tres casos siguientes, en los cuales se mantienen constantes algunas de ellas. 


Nota: 

Las dos presiones extremas del gas (fig. 44) son p, y pa, siendo p2>p. Sólo 
habrá trabajo neto, si el trabajo de expansión entre las presiones рз y pa es mayor 
que el trabajo de compresión entre las presiones p, y рз. Las pérdidas en la ex- 
pansión y compresión disminuyen el trabajo neto, El trabajo interno neto sólo 
será positivo si se verifica 


Wir >Wic 


о bien 


se ve, pues, que el trabajo neto varía en el mismo sentido que тт. nic y Мт y en 
sentido inverso que Wc. Los dos primeros factores dependen del grado de per- 
fección de la unidad-TG y del TC. Los dos ültimos dependen de la naturaleza 
del fluído utilizado (o de la geometría del diagrama Ts) y del ciclo. М.т en todos 
los fluídos aumenta con la relación de expansión y con la temperatura 7; (fi- 
gura 4-4). 


Wc en el caso del vapor de agua se reduce а un mínimo por realizarse la com- 


2t УЗЕ) В 
presión en estado líquido; pero en el caso de un gas la relación eta sobre todo 
C 


p C : - = н E 

la relación —— es muy importante. Si W,c es pequeño se tendrá mayor trabajo 
sT 

neto (esto no afecta en sí al rendimiento). Por el contrario si М.с es grande, ade- 

más de reducirse el trabajo neto el rendimiento interno motor-TG quedará fuer- 

temente afectado por el rendimiento del compresor. Este hecho ha tenido excep- 

cional importancia en la evolución de la TG. 


Con el análisis que a continuación hacemos se podrá profundizar más en estos 
hechos de capital importancia, 


á 
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4.3.1.2. nimra ёп función de e, y t, 


Este caso se ha estudiado en la figura 4-5, en la que se ha representado la 
Ec. (4-23), manteniendo constantes: a) la temperatura del aire ambiente, f, 
(en la figura, г, = /5 ° С); b) los rendimientos del compresor y de la turbina (en 
la figura, nic = 50%; түү = 88%). Para cada temperatura de entrada /3 en la turbina 
hay una curva distinta 





Comparando el rendimiento del ciclo ideal (figura 4-2) con el del ciclo real 
(figura 4-5) se observa 
a) En el ciclo ideal el rendimiento aumenta constantemente al aumentar la 
relación de compresión eç; en el ciclo real el rendimiento adquiere un valor 
máximo para una relación de compresión determinada óptima y disminuye 
después al hacerse e; > €,,5;. Además la єр aumenta con la temperatura 
de entrada en la turbina. 


Pi TMT 
0,35 


0,30 
0,25 
0,20 











0,15 
0,1 
0,05 








25 


Fig. 4-5.—Rendimiento del ciclo real sencillo de Brayton en función de la relación de compre- 
sión €; para valores distintos de la temperatura de entrada еп la turbina t3. En la figura para 
^, "hc — 8656 y Nir =88%. 





todas las curvas t, = 15 


b) En el ciclo ideal el rendimiento no depende de la temperatura de entrada 
en la turbina, t4. La curva única de la figura 4-2 es válida para cualquier 
temperatura t3. En el ciclo real el rendimiento aumenta considerablemente 
al disminuir т o aumentar la temperatura de entrada en la turbina. Ade- 
más esta mejora relativa de rendimiento es más favorable en la zona de bajas 
temperaturas. La conclusión siguiente ha tenido excepcional importancia 
en el desarrollo de la TG. 


La elevación de temperatura de entrada en la turbina ha sido y sigue siendo aún 
un medio muy eficaz para mejorar el rendimiento del motor TG. El progreso de 
este motor ha sido y seguirá siendo posible gracias a un progreso paralelo de la 
Metalurgia. El desarrollo de nuevas aleaciones resistentes a altas temperaturas, 
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sobre todo para los dlabes de la unidad-T'G sometidos a elevados esfuerzos térmi- 
cos y mecánicos, y la refrigeración de los dlabes Y ha permitido y seguirá permi- 
tiendo elevar aún más la temperatura del gas a la entrada de la turbina, haciendo 
posible en el futuro mejorar aún más este rendimiento. 


En la cámara de combustión reinan temperaturas muy superiores a los 2000 °С; 
pero la temperatura de los álabes es más peligrosa. 


De la misma figura 4-5 se desprende que las TG son máquinas donde reinan 
presiones relativamente bajas y temperaturas muy elevadas. Lo primero permite 
una construcción más ligera [con el consiguiente aumento de la potencia especí- 
fica (véase Sec. 4.3.1.5)] y lo segundo exige el empleo de aleaciones costosas de 
alta temperatura. 


Al aumentar modernamente la relación de compresión y la temperatura de 
entrada en la turbina surg»n nuevos problemas en la realización de la refrigeración. 
Se estudia (1985) la refrigeración pelicular de los álabes y la refrigeración por 
convección con lo que esperan conseguirse temperaturas máximas de 870 ^C en 
los álabes mientras que fuera de los mismos las temperaturas del gas alcanzan los 
1200 a 1300 *C. En la actualidad la refrigeración de los álabes se considera como 
la medida más eficaz de mejorar el rendimiento de la TG, tanto en los ciclos 
exclusivos de TG como en los ciclos combinados de TG/TV. (2). 

Las aleaciones modernas de alta temperatura permiten utilizar: 

a) sin refrigeración: en las TG estacionarias temperaturas £4 hasta 600 °С y 

en los turborreactores hasta 900 °С. 

b) con refrigeración: en las primeras hasta 950 °С y hasta 1300 °С en las se- 

gundas, utilizando en ambos casos aleaciones de alta temperatura. 


4.3.1.3. пімтс̧еп función de e, y t, 
Veamos lo que sucede cuando se mantiene constante la temperatura /3 junto 
con nir y nic. La misma figura 4-5 representación gráfica de la Ec. (4-23). se aplica 
T, 





también a este caso, ya que 7 = disminuye, tanto al aumentar 74 como al dis- 


3 
minuir 7. 

Asimismo, de la figura 4-5 se deduce también que una misma TG funciona con 
mejor rendimiento en países fríos que en países calientes y en invierno que en 
verano. 


A continuación compararemos el influjo de un —A7|, con el de un A7 para 
conseguir un mismo valor inferior del coeficiente de temperaturas тє, y consi- 


(1) CLAUDIO MATAIX, Selección mediante la analogía reoeléctrica con papel Teledeltos 
de un tipo de refrigeración de dlabes de turbinas de gas, Madrid, C.S.LI, 1960, 197 págs. 

(2) Véase WU, C. y LOUIS, J.F., A comparative study of the influence of different means 
of cooling on the performance of a combined (gas and steam turbines) cycle, A.S.M.E. Paper 
84¿GT177. 
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guientemente, según la Ec. (4-23). un mismo aumento del rendimiento interno 
del motor-TG. 


Si para disminuir т se mantiene constante T} disminuirá T}, obteniéndose: 


то = 


Па АТУ 
T; 


pero este mismo valor puede obtenerse manteniendo constante 7, y aumentando 
Ty, de manera que: 


duni, PER 
Igualando ambos valores de то, 
Ti — AT, Ti > 
AS (4-24) 
Т; ПАБ Р 
ЗЕЕ 
Т. АТ == 
ПЗ АТЗ 
ИЕР AY 
AT, =1, -= - T, ( - +5) 
Ta FAT3 hada 
y finalmente 
Ti 
AT, =AT, 
RATS 
Asimismo de (4-24) se deduce: 
Ti Т; 
T; + AT; = ———— 
Ti; —aT, 
ТТ T Е. АТ 
e PAL RAS AA 
Т; —AT, Т, —AT, Ti —AT, 
y finalmente 
T; 
АТ: 7AT, ———— 
à t Ti —aT, 


Como T, es mucho mayor que 7,. AT, es mucho menor que 473, luego 
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Con una pequeña disminución de la temperatura ambiente se consigue una 
mejora del rendimiento mucho mayor que con un incremento igual de la tem- 
peratura de entrada en la turbina, 


4.3.1.4. тмтс en función de e,, nic Y тү 


Al mejorar el rendimiento interno del compresor n,c.o de la turbina n;r,o de 
ambas unidades a la vez, aumenta el trabajo interno neto, según la Ec. (4-16), y 
el rendimiento interno del motor-TG según la Ec. (4-23). 


En la figura 4-6 se ha representado gráficamente la Ec. (4-23). manteniendo 
constante т en el valor indicado en el pie de la figura. Se observa la enorme sen- 
sibilidad del rendimiento del motor al aumento del rendimiento de su compre- 
sor y turbina, 





























Ri MTG 
0,5 
0,4 
0,3 
02 Fig. 4-6.—Variación del rendimiento del motor-TG 
i en función de €, para diferentes valores de су 
пут. En todas las curvas de la figura se mantiene 
0,1 constante el coeficiente de temperaturas 
| T; 
| T=——0,265. 
| T; 
[o 4 6 8 m E, 


Así, por ejemplo, para e, = 5 el rendimiento del motor es sólo el 12%, si тс = 
= 70% y түү = 75%; pero si jc aumenta hasta niç = $5 y el nir hasta 90%, el ren- 
dimiento del motor se hace más del doble. 


El mal rendimiento de las primeras TG se debió en gran parte al mal rendimien- 
to del TC que es una máquina inherentemente de peor rendimiento que la turbina. 
En efecto, el proceso de difusión es antinatural, porque la presión aumenta en el 
sentido del flujo con tendencia a la separación de la capa límite y a la formación 
de contracorrientes. Además el factor de recalentamiento, que definiremos más 
adelante (véase la Sec. 6.8.1), y que es favorable en la TG, es adverso en los TC. 
Como resultado de las investigaciones referidas en la Sec. 1.8.3 el TC actual tiene 
casi igual rendimiento que la unidad-TG para igual potencia. 

La unidad-TG por el contrario se pudo construir desde el principio con buen 
rendimiento gracias a la experiencia conseguida ya anteriormente con las TV. 


Advirtamos finalmente que el rendimiento del TC tiene menor influjo en el 
rendimiento interno del motor-TG que el rendimiento de la unidad-TG, porque el 
trabajo de ésta es mayor. Cuanto mayor sea el coeficiente de potencia [Ec. (4-11)] 
tanto mayor será la diferencia entre el influjo de ambos rendimientos. 
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4.3.1.5. El tamaño del motor-TG en función de los rendimientos in- 
ternos de la turbina y del compresor 


En las TG el consumo específico de aire se define, como se indicó en la Sec. 
3.7 de igual manera que el consumo específico de vapor en las TV, Constituye un 
índice importante para valorar una de las ventajas principales de las TG, a saber su 
gran potencia específica (potencia por unidad de peso o volumen). 


El consumo específico de aire por kWh interno, según la Ec. (3-13), será: 
р g 


A ÁS 


kWh interno 


donde Wi, — trabajo neto interno. 


Esta última fórmula, segú la Ec. (4-19), se podrá escribir también así: 





di- 1 2 (4-25) 
Cp Тз [s ( --)- (e — n] 
€ iC 


Esta ültima ecuación demuestra que el consumo específico de aire/gas disminu- 
ye (y, por tanto, para una misma potencia disminuye el tamano del motor-TG) 
al aumentar los rendimientos internos de la turbina y del compresor, así como al 
elevarse la temperatura 73. 


Además se comprueba que para un mismo valor de las variables nic.nir Y 73, 
la relación de compresión e, presenta un valor óptimo, desde el punto de vista 


Fig. 4-7.—El rendimiento del motor-TG 
y el gasto específico de aire/gas en fun- 
ción de la relación de compresión €,. 





1234567 8 9 01 1223 En 


del rendimiento y otro óptimo desde el punto de vista del consumo específico 
de gas mínimo, no coincidiendo en general ambos valores. Esto se demuestra con 
la figura 4-7, que se ha trazado utilizando las Ecs. (4-23) y (4-25) para el caso 
particular: 


тс 70,88; «70,86; 1; = 700 °С 


11 0% 
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El interés primordial de reducir las dimensiones de un motor-TG, por ejemplo, 
de un turborreactor, obliga al ingeniero proyectista a escoger una relación de 
compresión cercana al valor que da el gasto específico de aire/gas mínimo; aun- 
que esté alejada del valor que da el rendimiento máximo. 


4.3.2. El rendimiento interno del motor-TG, n¡yy teniendo en cuenta las 
pérdidas en los conductos antes y después de la turbina 
Las relaciones de compresión utilizadas en las TG muchas veces son pequeñas, 
oscilando con frecuencia entre 4 y 12 bar. Por eso relativamente las pérdidas de 
presión en los conductos antes de la turbina, incluyendo la cámara de combus- 
tión (y el regenerador en el ciclo regenerativo, que se estudiará más adelante en 
la Sec. 18.2.), y después de la turbina (incluyendo las pérdidas en el lado del gas 
del regenerador en el ciclo regenerativo) relativamente son importantes, y tienen 
un influjo grande en el rer dimiento del motor-TG. 


Como hemos visto (Sec. 4.3. y fig. 44), a causa de las pérdidas en los conduc- 
tos antes de la turbina: 


P3 < P2 


y, a causa de las pérdidas después de la turbina en el escape, 


Pa >р, 
verificándose que 
NE 
Pa р, 


El trabajo a.i. de la turbina al considerar las pérdidas en los conductos se 
reducirá a 


1 
War = Ср (Т, — Tas) =Cp T; (: — x) (4-26) 


m 
€c 


Un rendimiento ny, que tenga en cuenta las pérdidas en los conductos se puede 
definir así: 


. Trabajo a.i. con pérdidas en conductos 
Trabajo a.i. sin pérdidas en conductos 


que segün las Ecs. (4-26) y (4-18) se podrá expresar también así: 


| 1-&«" 


T HE 
1-е 
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Para el trabajo interno neto la Ec. (4-16) se deberá sustituir por la ecuación si- 
guiente: 


1 
Win БЕЛ. ГҮ Wo; еи Wie 
Tic 


ya que el trabajo a.i. del compresor no varía y los rendimientos internos de la tur- 
bina y del compresor prácticamente tampoco. O también: 


1 
Win = т , nir ^ Wst — — Wc 
Mic 


El rendimiento interno del motor-TG, teniendo en cuenta las pérdidas en los 
conductos será: 


; 1 
пг "т" Wir – —Wu 
"liMTG = E RES (4-27) 
а 


y sin tener en cuenta las pérdidas en los conductos: 


1 
тт Мт — — Мс 
тмтс= B тс (4-28) 
а 





donde el calor absorbido О, es el mismo, si mantenemos, como hemos supuesto, 
la temperatura de entrada en la turbina constante 7; = Ty [véase la Ec. (4-18)]. 


Comparando las Ecs. (4-27) y (4-28) se ve que: 
a) Ambas fórmulas coinciden si se sustituye nir DOT Nr ‘тт. 


b) 7; tiene el mismo influjo en el rendimiento del motor-TG que түт, el cual 
como hemos visto es grande por ser relativamente grande la potencia de la 
turbina. 


Finalmente se podría demostrar, y se comprueba experimentalmente, que el 


influjo de las pérdidas de presión después de la turbina es mucho mayor que el de 
las pérdidas de presión antes de la turbina. 


Hay otros muchos ciclos empleados en las TG que tienen mejor rendimiento 
que el ciclo de Brayton. Estos ciclos se estudiarán en el Cap. 18. El ciclo de 
Brayton, sin embargo, es el más sencillo y el de mayor potencia específica. Por 
eso es el preferido en algunas aplicaciones. (Véase problema 49), 


La TG Ruston TF, por ejemplo, de la figura 4-8 funciona según el ciclo senci- 
llo de Brayton, y proporciona una potencia de 925 kW, al nivel del mar, y 15 °С. 
El TC es centrífugo de 2 escalonamientos, con relación de compresión 6,5 y la 
turbina axial tiene 4 escalonamientos. La cámara de combustión única es de 


Fig. 4-8. 





TG industrial Ruston TF de 925 RW, que funciona según el ciclo 
sencillo de Brayton no regenerativo. 


981 
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contraflujo. El compresor está fabricado de aleación de acero resistente a la corro- 
sión. y la turbina tiene álabes de aleación de níquel Nimonic. La velocidad del ro- 
tor es de 13000 rpm y la de salida 1200, 1500 б 1800 rpm. Lleva un regulador de 
velocidad ajustable. Las aplicaciones de este grupo son muy variadas: energía 
total (véase la Sec. 18.11), producción de electricidad, motor marino, etc... 


PROBLEMAS 
Problema 11, 


En una TG, que funciona según el ciclo abierto sencillo de Brayton de la figura 4-1, entra 
aire a la presión de p, — 0,98 bar y a la temperatura absoluta T, =300 К. La relación de com- 
presión es є. =8, y la temperatura máxima del ciclo T, = 900 К. 


Calcular: a) los parámetros del aire en los puntos característicos del ciclo; b) el rendimierftó. 3 
térmico del ciclo; y c) la variación de este rendimiento con la relación de compresión. 








mu a 
Cálculos: r- 
Este problema lo resolveremos sin utilizar las tablas del aire 
a) Punto 1 f 
R,T, 286,9 - 300 Й 
p; =0,98 bar T, =300 К Мр AS : 
Pi 0,98 . 105 t 
Punto 2 4 
pl 
p; —€, pi =8 -0,98 TIED (>) 7 а 
Pi eY g1 
Punto 3 3 
R,T, 286,9 . 900 Е 
= T4 =900 К Уз = -——— . 
Рз =P2 3 рэ рз 
Punto 4 
Pa =0,98 bar 
1 т-1 
ра\2=— Py 1 
рат EA =900 — 
Рз P2 Jl Jem 
€ y 87 


R,T, 286,9 - Ta 
p, 098.105 





“а = 


b) Calor absorbido por el fluído 


О, =Cp (T; — Т.) -c, (900 — T2) 


Calor cedido: 


О, = (Ta —Т|) = e, (Ta — 300) 
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Rendimiento térmico: 




















0 Qa C? о, bi M 1 1 1 

1, = : о bien Tk —1 SEE mde т 
€, Y 8 Y 

Tk 

0,5 

0,4 

0,3 

0,2 








Problema 11 


Resultados: 
Aplicando las ecuaciones de la Tabla 2-2 (pág. 68 ) se obtiene: 





kg kg 
€, = 1056 —— c, = 0,7696 421,373 , m=0,2715 
kg. K kg. K 

a) p,= 0,98 bar T,= 300 К v, = 0,8783 m? /kg 
P2 = 7,84 bar Т, = 527597 К v2 = 0,1931 т? /kg 
рз = 7,84 Баг тз = 900 K уз = 0,3294 m?/kg 
рд = 0,98 bar Та = 511,754 K уд = 1,498 m?/kg 

b) О, =393,402 kJ/kg , О, =223,695 kJ/kg 

T, =0,4314 , por ambos procedimientos. 


c) єс 2 4 6 8 10 
UN 0,1715 0,3136 0,3852 0,4314 0,4648 


Estos valores se representan en la figura adjunta, 


Problema 12. 
En un motor-TG la temperatura de entrada en la turbina es Тз = 1000 К y la temperatura 
del aire t4 = 25°С. 


Calcular la equivalencia en °С, para conseguir una misma mejora del rendimiento por eleva- 
ción de la temperatura de entrada en la unidad-TG, que la conseguida mediante un descenso de 
temperatura del aire a la entrada del TC hasta 5°С. 


4, EL CICLO BASICO DE LAS TURBINAS DE GAS 159 


Cálculos: 


Тз = 1000 К T; =298,15 К AT, =20 K 


у, aplicando la ecuación que acabamos de deducir, se tendrá: 


1000 
А =20 — ——— 
298,15 — 20 
Resultados: 
АТ; =71,90 °С 
Problema 13. 


Una TG funciona según el ciclo abierto sencillo de Brayton con las siguientes características 
(véase fig. 4-1): t4 = 700°C; tı = 15°С; € = 9; Nir = 0,88; Nic =0,86. Se despreciarán las pér- 
didas en los conductos. Estudiar la variación del trabajo interno neto del ciclo, a) cuando 
disminuye un 1% el rendimiento del compresor, sin variar el rendimiento de la turbina; b) cuan- 
do disminuye un 1*6 el rendimiento de la turbina, sin variar el rendimiento del compresor. 





Calculos: 
De la Tabla 2-2, pág. 68 se obtiene: 


6. =0,9956+ 0,00009299 (700+ 15) = 1,062 
Asimismo €, 20,775; = 1,370; m 20,270 


El trabajo interno de la turbina, teniendo en cuenta la Ec. (4-16) será: 


1 1 
Wit =Лт Cp T3 ( - +) =0,88 -€p -973,15 (: -5) 


y el trabajo interno del compresor, teniendo en cuenta la Ec. (4-15): 


t,T;le"—1) > 
ME _ E 288,15 (9^ — 1) 


Mic 0,86 
y el trabajo neto del ciclo: 
Win =Wit -W ic 


a) Al disminuir el rendimiento de la turbina un 1% se tendrá: 


"iv =0,99 - 0,88 Wi, =0,99 -Wir Win ZWir —Wic 
El trabajo neto del ciclo ha disminuido en este caso en: 
Win Ма 
£ TE 100 


in 


En la misma medida aumenta el consumo específico de calor y disminuye el rendimiento 
interno del motor-TG. 
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" Wic 
b) En este caso Мс = —— 
0,99 


y el trabajo neto se reduce a 


lo que supone una disminución de 








5 Win — Win 
1 - 100 
Win 
Resultados: 
kJ E kJ NUS 
сь —1,032 =0, y=1, 
€» ? kg -K i kg- K 
kJ kJ 
m=0,270 Мт =407,032 — Мс =288,247 — 
kg kg 
kJ 
Win = 118,785 — 
kg 
kJ kJ 
al Mr = 0,8712 Wi. 402962 — Win =114,715 — 
kg kg 
e'—3427 % 
kJ > 
b) Мс =291, [ро Wi, = 115,874 
e” =2 451 % 
Problema 14. 


Una TG funciona en ciclo abierto regenerativo. (Véase la Sec. 18.2). Entran 10 kg/s de aire 
en el compresor axial, cuya relación de compresión es 8, a 1 bar y 0°C; de allí pasa el aire a la 
cámara de combustión, donde se eleva su temperatura hasta 750%C, habiendo atravesado pre- 
viamente el regenerador, y experimentando desde la salida del compresor a la entrada en la 
turbina una pérdida de presión de 1/4 bar. En el flujo de gases de escape de la turbina hay 
también una pérdida de presión de 1/10 bar hasta su salida a la atmósfera a través del regenera- 
dor. El rendimiento interno del compresor es 85% y el mecánico 98%; los mismos valores en 
la turbina son 88 y 98%. La relación combustible/aire es 0,012. 


Calcular: а) los trabajos específicos de compresión a.i. e interno; b) la temperatura real 
del aire a la salida del compresor; c) la potencia de accionamiento del compresor; d) la relación 
de expansión de los gases en la turbina; y e) la potencia interna de la turbina y la potencia neta, 


Haremos este problema, segün lo dicho en las págs. 72 y 93, primeramente con fórmulas 
sólo, y luego repetiremos los cálculos utilizando las tablas del aire, Despreciaremos en los cálcu- 
los el influjo de la variación de la energía cinética. 
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Cálculos: 
De la Tabla 2-2, haciendo t=0+ 750 = 750°C se obtiene: 
Cp = 1,065 kJ/kg - K;c, 20,779 kJ/kg -K; у= 1 367;m=0,269 
a) 


9) Sin tablas 


El trabajo a.i. (véase figura) será: 


NE 11 
Wic =, T (Sy al -& 27335 ( 7 =1) 
1 


y el trabajo interno 


$) con tablas 
М,с= has EF ha 


kJ 
Según las tablas a t; =0 °С corresponde h, =0 pa €01 =1. 
9 








(un 
Рену 
E02 =€¿ €, =8 :1=8 cer 
wo 
y para este valor de €o se lee en las tablas hz, р 
w М.с : 
ат га 
c= oB f 
Wic — Wic : 
El error cometido será: e = — 1С. 100. i 
Wic А 
b) hy =h,+ Ме 
y en las tablas se lee tz. 
GWic  10Wic 
c) Pac = = 
Nm 0,98 Ld 


d) Designando con Ap, la pérdida de presión por rozamiento, se tiene 


рз =р; —Àp,23 =8 — 0,25 —7,75 bar ра =P1 + Ap,44 = 1+ 0,10 = 1,10 bar 
Рз 
У LO ITEM 
P4 


e) (Véase figura). 


à) Sin tablas 
El trabajo adiabático-isentrópico será: 
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Е Y Rr 
Wst =Cp T3 ll-e 7 =C€p - 1023,15 {1 – є. r) 


y el trabajo interno, 
Wit =1,т Wir 70,88 -Wir 
y la potencia interna será: 
Pit = Ст Wit =10. Wir 


B) Con tablas 


М.т =h3 — has A 


h,kJ/kg 
900 





800 





700 


600 

















Problema 14 





р. 
con Тз =1023,15 K se lee en las tablas Һ у єоз = 125,7 == -€0 = - €03 
P3 


P3/Pa 
con cuyo valor se lee en las tablas ha. 
Wir =0,88 .М.т y Рт = 10. 1,012. Wiz 
Al no utilizar las tablas se comete ип error en el cálculo de la potencia interna 
(Рт — Pit) 
ER. 


e= 100 
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La potencia disponible en el eje de la turbina o potencia neta será: 


Pa =Ріт Nmr — Pac = Pir · 0,98 —Pac 








Resultados: 
kJ kJ 
a) W'.c =218,05 — W';c = 256,53 — 
kg kg 
kJ kJ k 
ha, — 222,297 W.c = 222,30 М.с = 261,53 
kg kg kg 
е= 1,91% 
b) t; = 257,39 °С 
c) Pac 72668 ,63 kW 
d) €, =7,05 
kJ kJ 
e) W's = 445,187 vus W' y = 391,764 Te {т =3964 66 kW 
g g 


kJ 
h3 = 800,100 —  €p3=125,700 Eo 717,341 


kg 


kJ kJ k 
ha, = 349,244 — М.т = 450,856 — Wit —396,753 — 
9 kg kg 


Рт =4015,14 kW e=1,26 % P, = 1266,21 kW 


5 


Transformación de energía mecánica 
y de fluido en el rodete 





5.1. Introducción 


En la figura 5-3 se representa una sección de una TM por un plano que contiene 
el eje o corte longitudinal de una TM. Este corte se llama también corte meridio- 
nal, porque en él se ven no proyectadas las meridianas de las diferentes superficies 
de revolución que cabe consic.erar en la TM. El flujo en la corona móvil tiene lugar 
entre dos superficies de revolución (5 y S°), la primera pertenece al rótor y la se- 
gunda al estátor. Supongamos que el corte meridional del dibujo pasa por el punto 
en que la partícula de fluído £ entra en la máquina. La línea ЕЕ” es la meridiana 
de la superficie de revolución en que se mueve esta partícula (véase la Sec. 1.6). 
En la representación de las TM se utiliza la proyección circular; así la línea EE” 
representa también la trayectoria de la partícula Ё cuyos puntos no se encuentran 
en el plano del dibujo, sino que se han rebatido circularmente con un giro distinto 
para cada punto de manera que quede representado en el plano meridional del 
dibujo. Así, por ejemplo, el punto de salida de la trayectoria de la partícula con- 
siderada se encuentra en otro plano meridional que forma un ángulo « con el 
plano del dibujo; pero si dicho plano gira un ángulo —«, el punto de salida queda 
finalmente representado en el punto £’. En la figura 5-3 se ha representado el trie- 
dro intrínseco (véase la Sec. 1.5) correspondiente al punto 1 con los vectores uni- 
tarios Fe ТЕ. Kı. Anto gamon los vectores unitarios del punto 2 a la salida de la 
corona móvil serían i3, jz ka, cambiando de orientación en el espacio, según se 
explicó en la Sec. 1.5. 


La velocidad absoluta del fluído a la entrada referida al triedro intrínseco será: 


> q zt > = 

©з = Cir іу t Ciu Ji + Cia Ka (5-1) 
у а Іа salida 

> > E > 

C2 =Car l2 + Соу ј + Caa Кз (5-2) 


En la figura 5-3 se han trazado las velocidades meridionales а la entrada у a la 
: Ana > > f : н 
salida de la corona móvil, Сү, У Cam. que según la Ec. (1-4) serán respectivamente: 


— сый С 5 
Cim 7 Cic li + Cia Ki (5-3) 
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E — 
СА = Car la + Cza Ka 
De (5-1) y (5-3), o respectivamente (5-2) y (5-4) se deduce: 
Е 
а =. tcu]: 


> —— 
= Cam iu Cau J2 


2+ 


que en las TM axiales, que forman el grupo más importante en las TMT se puede 
expresar también así: 


>_> ? ex 
Су = Cra Ki + Cu ji 
> TUS > 
€) = Cza K2 + Сац j; 


уа que en estas máquinas су; = c5, = 0. 


El fluído a la entrada еп el rodete se mueve, pues, con una velocidad absoluta 
су. Al mismo tiempo el rodete en ese punto tiene una velocidad absoluta uy, 
siendo 


uy= па п 


donde п — número de revoluciones por unidad de tiempo del rodete. Con relación 
al rodete el fluído se mueve a la entrada con una velocidad м; siendo 


с =W; * d, 


Esta suma vectorial se representa por el triángulo de velocidades a la entrada. 
De la misma manera a la salida la suma 


© FW tu; 


se representa por el triángulo de velocidades a la salida. 


En la figura 5-3 se han dibujado ambos triángulos y puede verse la nomenclatu- 
ra más corriente en el estudio de las TM, que justamente puede llamarse nomen- 
clatura internacional, a saber 


Er, da — velocidades absolutas del fluído a la entrada y a la salida; 
di Us — velocidades periféricas, o absolutas del rodete o de arrastre a la entrada 


y ala salida; 


W,, W — velocidades relativas del fluído (con relación al álabe) a la entrada y a la 
salida; 
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0,0; — ángulos que forman las velocidades absolutas con las velocidades perilé- 
ricas respectivas; 

Bi, В, — ángulos que forman las velocidades relativas con las direcciones negati- 
vas de las velocidades periféricas respectivas; 

Cu, Cu — componentes periféricas de las velocidades absolutas. 


Cim, Cam — (iguales a Cia y Cza en las TM axiales y a сү y co, en las TM radiales) 
componentes meridionales de las velocidades absolutas. 


En la representación gráfica de los triángulos de velocidad se representará siem- 
pre en este libro el vector и de izquierda a derecha, como en la figura 5-1, a y b. 
en la cual los vectores w y c que representan las velocidades del fluído se dibujan 
de manera que tengan un origen común. 


Dentro de este último ce nvenio caben las tres formas de representación siguien- 
tes, para los triángulos de entrada y salida: 


a) La forma desarrollada: Fig. 5-2-a. 


F Р SES d = 
b) La forma polar: Fig. 5-2-6. aw г 
с) La forma condensada: Fig. 5-2-с. 

и 
b) 7 
Fig. 5-1.—Trazado de los triángulos de velocidad 
adoptado en este libro. wW 


Se observará repetidamente a lo largo de esta obra que las componentes meri- 
dionales €m intervienen en la expresión del caudal o gasto de fluído a través del 
rodete; mientras que las componentes periféricas intervienen en la expresión de 
la energía específica. 

Nótese que no sólo a la entrada y a la salida; sino también en cualquier punto 
x del rodete puede definirse un triángulo de velocidad de la misma manera, 
a saber: 


en = 55 - 22 Wi 
W2 zm 7 
wa & | 
7 (а) 


(b) (с) 


Fig. 5-2.—Trazado simultáneo de los triángulos de velocidad de entrada y salida: (a) forma 
desarrollada; (b) forma polar; (c) forma condensada. 
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> _> —> 
€x 7 wy + Ux 


En una TM el intercambio de energía de fluído en energía mecánica tiene lugar 
ünicamente en la corona móvil (rodete). Este intercambio obedece a una ecuación 
ünica para todas las turbomáquinas, hidráulicas y térmicas, que es la ecuación de 
Euler. Esta ecuación es básica para el estudio y diseño de las TM, y por eso 
se llama también la ecuación fundamental de las turbomáquinas. 

La ecuación de Euler que vamos a deducir a continuación es la ecuación del in- 
tercambio de energía en cada corona móvil que trabaja en régimen permanente, 
(Véanse problemas 22 y 32). 


5.2. Deducción de la ecuación de Euler o ecuación fundamental de las TM para 
las TMM. 

Para mayor claridad deduciremos la ecuación de Euler primero para las TMM 
y en la sección siguiente para las TMG. 

En la figura 5-3 se representa un escalonamiento de una turbina compuesto de 
una corona fija y una corona móvil. 

Aislemos la masa de fluído que circula a través de la corona móvil de la figura 
5-3, y que en un instante cualquiera está limitada por las superficies de revolución 
cuyas meridianas son A, y A5. 







TRIANGULO DE 
SALIDA 


TRIANGULO DE 
ENTRADA 


Fig. 5-3.—Deducción de la ecuación de Euler para un escalonamiento (compuesto de una corona 
fija y una corona móvil) de una TM. 
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Al cabo de un tiempo Af la masa de fluído aislada pasa a ocupar el espacio 
limitado por las superficies de revolución de meridianas А} y А}. Este movimien- 
to del fluído en el rodete obedece al teorema del momento cinético, que referido 
al eje de la TM se enunciará así: 


El momento del impulso con relación al eje de la máquina de las fuerzas 
exteriores que actúan sobre el fluído es igual a la variación del momento 
cinético del fluído con relación al mismo eje. 


Sobre el fluído aislado actúa un momento M que transmite el rodete igual 
y de sentido contrario al momento M que el fluído transmite al rodete. 


Las fuerzas debidas a la presión que el fluído exterior ejerce sobre el fluído ais- 
lado tienen un momento nulo con relación al eje de la TM. 


El momento cinético del fluído aislado con relación al eje de la TM en el instan- 
te inicial es од y al cabo de un ciempo Ar, 0 siendo 


ОА =0, +0 (5-5) 


< 


Ол — 05, + 0$ (5-6) 


donde 0,4 — momento cinético con relación al eje de la TM del fluído compren- 
dido entre las superficies de revolución A; y Az. que en régimen per- 
manente es el mismo en el instante inicial y en el instante Af. 


0i idem del fluído comprendido entre A, y Aj: 


o — idem del fluído comprendido entre А; y Az. 
De las Ecs. (5-5) y (5-6) se deduce: 
Da: OA = 0 91 


y el teorema del momento cinético se expresará así: 
—MAt- 29; — о, (5-7) 


о bien 
MAt=0, — 0, (5-8) 
Para calcular los momentos cinéticos 0, y 0з con relación al eje de la TM ob- 
"ЭУ r А 
sevemos que de las tres componentes del vector € [ Ес. (5-1)] sólo c,, tiene mo- 


mento con relación al eje de la máquina, porque Cy, es paralela al eje у Cır corta 
al mismo, siendo por consiguiente: 


0, =AM'f; Сш (5-9) 
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0, — Amr r3 Cu (5-10) 
donde Am . masa de fluído comprendida entre A, y A; = masa de fluído com- 


prendida entre 45 y Az, en régimen permanente. 


Al escribir las Ecs. (5-9) y (5-10) se ha hecho implícitamente la hipótesis de 
que todo el fluído que entre en el rodete se mueve con la misma velocidad с, 
y el que sale con la misma velocidad c;, tomándose рага г, y г; en las Ecs. (5-9) 
y (5-10) los valores correspondientes a la mitad del álabe. Esta hipótesis cons- 
tituye el método unidimensional de estudio, sobre el que se insistirá aün más en 
la 5ес. 5.5. 


La ecuación de Euler deducida con esta hipótesis supone que todas las par- 
tículas de fluído entran en el rodete con la misma velocidad y experimentan 
en él la misma aceleración. 


Sustituyendo las Ecs. (5-9) y (5-10) en (5-8) y llamando 


donde G — caudal másico, se tendrá: 


M =G (си г — Cuu r2) 


donde M — momento transmitido por el fluído a los álabes. Multiplicando por w 
se tendrá la potencia transmitida por el fluído al rodete: 


Р= Мо = бо (сы гу — с r2) = С (и, Ciu — U2 Cau) (5-11) 
puesto que 
гро =0) y го =и;, 


Dividiendo ambos miembros de la Ec. (5-11) рог G se obtendrá el trabajo del 
rodete por unidad de masa, denominado trabajo periférico 


M w 
G 


La Ec. (5-12) es independiente del fluído de trabajo y válida para todo fluído 
compresible o incompresible, constituyendo la 


W = 





=U1 Ciu — U? С (5-12) 


Ecuación de Euler para las TMM, o sea, turbinas hidráulicas y térmicas 


Wai =U; Сы — U2 Cau (5-13) 
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Las dimensiones de la Ec. (5-13) son las de un trabajo por unidad de masa o 
2 
A ^ m J 
energía específica, y las unidades son STY nx SI. Más corrientemente se emplea 
kJ $0 Kg 
el multiplo — - 
kg 


En el ST se utiliza el caudal Gg gravimétrico o caudal en peso expresado en kp/s, y la Ec. 
(5-11) se expresa ast 


С. kpm 
Mw =— (ш Ciu = шз с) | — 
9 s 


y dividiendo por G, (kp/s) se obtiene la ecuación equivalente a la (5-13) 





1 

Hu =— (u; Ciu — U2 Сац) (т) (5-14) 
9 

Я 5 kpm 
donde H, trabajo especifico del rodete por unidad de peso expresado en Ё =m. 
р 
La expresión (5-14) es muy utilizada en el estudio de las turbinas hidráulicas. Nótese que 

m? 

Wu 7.851 =g Hu (т, ST) 


Hu se denomina altura útil = тр Н (donde Ny — rendimiento hidráulico, Н — altura neta). 


En las turbinas térmicas ТТ, o sea en las TV y TG, interesa expresar la ecuación de 
Euler en función de la entalpía. Para ello, refiriéndonos de nuevo a la figura 5-3, 
escribiremos el primer principio entre las secciones A, de entrada en la corona fija 
(y entrada en el escalonamiento) ( y А, de salida de la corona móvil (y salida del 
escalonamiento), donde las velocidades absolutas medias del fluído son & y с;. 
Si suponemos О = 0 e Agz = 0, de la Ec. (2-14) se deduce inmediatamente: 


Wo; = — (hiet2 — Man) 2 hoto — hic? -Ahat 


В А Ас? 
Si además suponemos =0 se tendrá: 


Wo; = АҺ (incremento de entalpías estáticas). (2) 


En el caso general si se tienen en cuenta todos los términos: 


0315104 


Woz =002 + (ho — h2) + +g (20 — 22)=W, (5-15) 





(1) El concepto de escalonamiento de una TMT se expone en la Sec. 5.6. 

(2) Las expresiones W, e ЛҮ, para un escalonamiento son equivalentes y practicamente 
intercambiables en las fórmulas; pero estrictamente W, representa el trabajo (periférico), e 
AY, el salto energético (periférico) del fluído. 
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Como el trabajo en un escalonamiento sólo se realiza en la corona móvil el 
Wo; de la Ec. (5-15) coincide con el W, de la ecuación de Euler (5-13). Si además 
suponemos Q =0 se tiene: 


J 
W, = AY, =U; Ciu — Uz Cay a (5-16) 


(Primera expresión de la ecuación de Euler para un escalonamiento de TT) 


En las ecuaciones precedentes 


№, = Wo, — trabajo mecánico específico entre 0 y 2, denominado también traba- 
jo periférico del еѕсаіопатіепіо ; 


hioto,Ro,Rio12,h2 — entalpías totales o estáticas en las secciones 0 y 2; 


Ahi ,Ah — salto entálpico total o estático en el escalonamiento (convencional- 
mente lo designaremos así: aunque en las turbinas no se trata de un 
incremento sino de un decremento); 


AY, = М, — salto energético periférico del fluído, o simplemente salto periférico 
del escalonamiento (1), 


Segün la Ec. (5-15) 


с2 —c 
AY, = (ho —h; сг ida Lco ecc 


En las ГТ: — 9 (Zo — z;) = 0 


— ala salida y entrada del escalonamiento con frecuencia 


y entonces: 
AY, =ho —h; 
(Salto periférico, fórmula aproximada) 


Multiplicando los dos miembros de la Ec. (5-16) por G se obtiene la llamada po- 
tencia periférica intercambiada en el escalonamiento: 


Р. =G AY, =G (ü, сш =U2 cx) (W, SI) (5-17) 


(1) Se trata de la manera corriente de hablar. En realidad se trata aquí de un decremento ya 
que en un escalonamiento de TT la entalpía disminuye no aumenta; mientras que en un escalona- 
miento de TC sucede todo lo contrario, hablándose en ambos casos de "incremento". 
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De los triángulos de entrada y salida se deduce inmediatamente: 


wi =c} + ui — 2и, с, cosa, =c} +u? — 2и, c, 


y así mismo 


de donde: 
UL eS 2 2 
UL Ciu е5 (ci + u$ wi) 
D Ad 2 2 
и; Cu TIE (c + uz — м5) 





d-d , u-d , и-и > 
МУ са DOMI icu, MILL: apta 5.18) p. 
п 2 2 2 Casia] 


(Segunda expresión de la ecuación de Euler para un escalonamiento de TT) " 


y otra nueva expresión para la potencia periférica intercambiada en el escalona- 


miento: 
ey (553) (“== ] ЖАН 
Р, =G ———} + | — + Nom) 
[= - = 


En las TM axiales el desplazamiento radial de la partícula es nulo, siendo por 
tanto и, =u, =u, y las Ecs. (5-16) y (5-18) se simplificarán así: 


AY, =U Acu = и (Cu — Cu) 


donde 


aw- (© = Ў (5 =i) 
2 ) 2 


(Ecuación de Euler, TV, TG axiales) 


Frecuentemente interesa diseñar el escalonamiento de una TV o TG de modo 
que la componente periférica de la velocidad absoluta a la salida с, = 0, con lo 
cual el trabajo específico es mayor, y el rendimiento es también mayor, según 
veremos. En este caso la ecuación de Euler se simplificará así: 
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AY, =U; Ciu (5-19) 


{Ecuación de Euler TV y TG axiales y no axiales, salida sin rotación) 


5.3. Deducción de la ecuación de Euler para las TMG 

En las TMG (bombas, ventiladores y turbocompresores) el rodete trabaja de 
manera esencialmente igual que en las TMM (turbinas hidráulicas, TV y TG). En él 
hay un intercambio de energía mecánica y de fluído. En ambos tipos de máquinas 
el par que actúa sobre el fluído es igual que el par de reacción que ejerce el fluído, 
y la potencia intercambiada entre el fluído y el rodete es igual. La única diferencia 
consiste en que las TMM absorben energía de fluído y restituven energía mecánica, 
y lo contrario sucede en las ТМС. Por tanto, designando las secciones de entrada 
y salida de un escalonamiento de compresor (bomba o ventilador) con los subín- 
dices 1 y 3 (véase la fig. 12-19) 0), en las ТММ el fluído pierde energía y realiza 
trabajo mecánico (Wo, > 0), mientras que en las TM generadoras el fluído gana 
energía a costa del trabajo mecánico que se le comunica (Мз <0). 


De lo dicho resulta que la deducción de la ecuación de Euler y todas las ecua- 
ciones de la Sec, 5.2. tienen validez general para todas las TM, si se interpretan 
rectamente. Así en la Ec. (5-7). 


—MAt-70, —9, 


en los TC y máquinas generadoras M sigue siendo el momento mecánico en el ro- 
dete; pero ahora el momento cinético del fluído aumenta 


0,—0, > 0 
y por tanto 
M<O0 
(Momento ejercido sobre el fluído) 


Así mismo en las Ecs. (5-16) y (5-17) AY, y Pu, siguen siendo el salto energéti- 
co y la potencia periféricas. Pero ahora 


U; Ciu € Uz С 


y, por tanto, como en las TMG a expensas de un trabajo mecánico (negativo) se 
obtiene un incremento (positivo) de energía del fluído, escribiremos según la prác- 
tica corriente las Ecs. (5-16) y (5-18) en la forma siguiente: 

(1) En los TC emplearemos los siguientes subíndices: / — entrada en el rodete; 2 — salida 


del rodete; 3 — salida del difusor. Así 1 y 2 serefieren siempre en toda TM a la entrada y salida 
del rodete. 
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AY, =й, Су — Чу Cru (5-20) 


(Primera expresión de la ecuación de Euler para un escalonamiento de TMG hidráulica o térmica) 


2 2 2 2 2 2 
Cc; —C u$ +u wi —W 
AY, = е + Xm E ES (5-21) 


(Segunda expresión de la ecuación de Euler para un escalonamiento de TMG hidráulica o térmica) 


La ecuación equivalente a la (5-14) utilizada en las TMG hidráulicas es la siguiente: 


1 
Hu тл см — Uy Сц) 





kpm 
que representa la energía especifica comunicada al fluido en Г = т, ST;o bien 
р 
крт kp 
Hu pg =р (чу сз — Uy сш) en — =, 57 
т т 


La primera se emplea preferentemente en el estudio de las bombas у la segunda еп el de los 
ventiladores. 


Nota importante sobre la nomenclatura. 


En este libro se emplea el símbolo Y para designar el salto energético total 
positivo o negativo, que tiene lugar cuando el fluído recibe o cede energía, a 
saber en general: 


— 2 
Ү= + [^ = к лыс: gg, EJ (5-22) 


donde E y K indican los estados antes y después de la cesión de la energía. 

Un subíndice indicará si se trata del salto energético adiabático isentrópico 
(Y), periférico (Yu) interno (Y;) etc... (véase Cap. 6). Sin embargo, en todos los 
cálculos se despreciará, según es costumbre en el estudio de las TMT, el término 
correspondiente a la energía potencial g (z; — 21), quedando reducida la expre- 
sión (5-22) a 


с2 —с 


El término se considera o no según sea o no despreciable, Como este 


último caso se da con frecuencia al menos aproximadamente en nuestro estudio, 
Y (o Ya, Yi, etc...) será con mucha frecuencia equivalente a un salto entálpico 
(entre entalpías estáticas). Sólo cuando la claridad lo exija se advertirá expresa- 
mente que se está despreciando la energía cinética. En los demás casos el lector 
deberá acostumbrarse a juzgar por qué se ha despreciado e irse formando un cri- 
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terio sobre la exactitud de los cálculos realizados con esta hipótesis en cada 
Para considerar el caso extremo en una tobera el salto de entalpía estática es igual 
al incremento de energía cinética. Es evidente que en una tobera el incremento de 
energía cinética no puede despreciarse: en una tobera Y = 0, (Véase la Sec. 6.2.1.). 

La variable Y así definida puede aplicarse a un escalonamiento (o grupo de esca- 
lonamientos) y entonces la designaremos generalmente por AY o a toda la máqui- 
na. En este último caso en la expresión (5-23) c /2 es la energía cinética a la sali- 
da de la máquina, por ejemplo a la salida de una TT que en la mayoría de los casos 
es despreciable (que no debe confundirse con la c3/2 o energía cinética a la salida 
del último escalonamiento). ". 


En particular, un concepto básico en las TMT es el salto a.i. total en la máquina: 


ct —ck сё 
у. (ie m je 2 (mm X) 
iF K 2 і K 2 





donde se tomará el signo (+) para los TT y el signo (—) para los TC, 


La variable Y, así definida y denominada salto a.i. total en la máquina tiene su equiva- 
lencia en todas las TM térmicas e hidráulicas y juega un papel análogo a la tensión entre 
bornes en las máquinas eléctricas, motores y generadores. 


(1) с2/2 con frecuencia es muy grande y constituye la pérdida уз (véase рар. 196 ). А con- 
imuación la energía cinética se remansa y transforma en entalpía, siendo a la salida de la turbina 
cy /2 2 0. 
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5.4, Resumen de las formas diversas de la ecuación de Euler 


Por comodidad para futuras referencias incluimos en el siguiente cuadro las di- 
versas formas que utilizamos en este libro de la ecuación de Euler. 


FORMAS DIVERSAS DE LA ECUACION DE EULER EMPLEADAS EN LAS TMT 
Turbinas de vapor y de gas 
(Trabajo especifico ejercido por el fluído sobre el rodete) 


TU forma 
AY, 7W, =U; Ciu — 02 Cau (5-24); AY, =U; Ciu (si C24 70) (5-25); 
AY, =u Ac, (TT axiales) (5-26) 


c 
AY, === 


2 
AY, =W, === 


Turbocompresores 
(Energía específica comunicada al fluído por el rodete) 


8 forma 


AYu =— Wu =U? C2u — ш с (5-29) AY, =uz Cau (Si c4, 70) (5-30) 
AY, =uAc, (TC axiales) (5-31) 


29 forma 


2 2 2 2 
c5 — Сї uj — шї 
AY, = 15 заслана 5 


2 (TC axiales) 
0). (Véase problema 33). 


5,5, El método unidimensional 


En nuestro estudio a lo largo de esta obra, siempre que no se advierta lo con- 
trario, utilizaremos, como es corriente, el método unidimensional de estudio. 

La hipótesis simplificadora, en que consiste este método, se deriva de la demos- 
tración de la ecuación de Euler, que sólo es válida dentro de las hipótesis de 
régimen permanente y método unidimensional. Si se olvidase esto ültimo se per- 
dería la perspectiva de nuestros razonamientos a lo largo de la obra. Por eso vamos 
a aclarar con un ejemplo el significado de este método unidimensional. 


(1) Véase el artículo de HOMES, D.G. y TONG, S.S., A three-dimensional Euler solver for 
turbomachinery blade rows, ** A.S.M.E. Paper 84-GT-79"'. 
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La figura 5-4-a representa, a título de ejemplo, el flujo de gas a través del con- 
ducto entre dos álabes de un enrejado de una TG. Aunque en el interior del con- 
ducto el flujo no es uniforme, sí lo es aproximadamente en las secciones 1 y 2 
situadas en una zona a distancia conveniente del enrejado. El método unidimen- 
sional supone que esta uniformidad es completa, de manera que todas las partícu- 
las de fluído tienen las mismas propiedades termodinámicas y la misma velocidad. 
Es decir, se toma para la sección / como velocidad en toda la sección la velocidad 
media с, y lo mismo la presión y temperatura medias p}, t,, etc... y análoga- 
mente en la sección 2. Variando en las TM axiales de la base a la punta del álabe la 
velocidad periférica и, se tomará como valor representativo de ella en el método 
unidimensional la velocidad periférica a la mitad del álabe (o de una parte del 
mismo si el diseño se hace con torsión, véase Cap. 15), 





с2,рә ‚іг 
2 (a) 





(5) 


Fig. 5-4,—Explicación del método unidimensional en el estudio de las TMT: (a) corriente uni- 
forme a la entrada y salida de un enrejado; (b) proceso de expansión 1-2 en dicho enrejado en la 
Leoría unidimensional (línea continua) y procesos de las part ículas individuales (líneas de trazos). 


La figura 54-b representa en el plano As el proceso termodinámico de expan- 
sión del gas en el enrejado de la figura 54-a. La línea continua de / a 2 sería la 
representación de este proceso según el método unidimensional, el cual supone 
que toda la masa de gas que evoluciona en el enrejado en un instante determinado tie- 
ne el mismo estado. La realidad física es muy distinta, En la misma figura se han 
trazado con líneas de trazos las curvas del proceso que realizan individualmente 
diversas partículas. 

Se comprende que el método unidimensional es en muchos casos el único po- 
sible. En otros es posible abordar una teoría más perfecta que se aparte de este 
método. Las hipótesis simplificadoras inherentes al método unidimensional, así 
como otras hipótesis simplificadoras (hipótesis del gas perfecto. etc...) exigirán 
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comprobaciones experimentales que ratifiquen la validez o el grado de aproxi- 
mación de los estudios realizados. 


5.6. Grado de reacción de un escalonamiento de una TM 


El grado de reacción о es un coeficiente adimensional muy utilizado en el estu- 
dio de las TM. Este coeficiente caracteriza a un escalonamiento o conjunto de una 
corona fija (o un grupo de toberas) y una corona móvil. En las TV y TG la corona 
fija precede a la móvil y lo contrario sucede en los TC, en el que la corona fija 
desempeña el papel de difusor. Comencemos definiendo los 


Escalonamientos de acción y de reacción 


Para concretar ideas sirva el ejemplo de la figura 5-5 donde 0 representa el pun- 
to (sección) de entrada del escalonamiento de una TV, que es también el punto 
de entrada en la corona fija; / el punto de salida de la corona fija y entrada en la 
corona móvil y 2 el punto de salida del escalonamiento. La línea 0-2 es la línea 
de expansión a.i. del vapor. 

Escalonamiento de acción es aquel en que la expansión ideal se realiza ünica- 
mente en la corona fija. El punto 7 de la figura coincidiría con el punto 2. Así, 
pues, en un escalonamiento de acción el estado térmico del fluído antes y des- 
pués del rodete no varía en la transformación ideal. 


El rodete ideal de una TT de acción funciona igual que un rodete de una TH de acción 
(rodete Pelton). 





Fig. 5-5.—Explicación del grado de reacción 
en una TMT. 








a 
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Escalonamiento de reacción es aquel en que la expansión del fluído se realiza 
parte en la corona fija y parte en la corona móvil. Tal es el caso de la figura 5-5 
en que el punto / ocupa una posición intermedia entre los puntos 0 y 2. 


Aunque la figura 5-5 se refiere a una TV todo lo dicho y las fórmulas que 
vamos a deducir se aplican igualmente no sólo a las TG sino también a los TC. 
Si consideramos el punto 2 como el punto inicial de la compresión y de entrada 
en el rodete, el punto / será la salida del rodete y el punto 0 la salida de la corona 
fija; con lo cual la misma figura 5-5 puede servir para ilustrar el proceso en un 
escalonamiento de ТС. 


Ahora podemos ya definir el 


Grado de reacción teórico 

En la figura 5-5: 
Ah, = ho —h; : salto a.i. en el escalonamiento; 
Ah, = һо —h, : salto a.i. en la corona fija: 
Ahim=h, — h3 : salto a.i. en la corona móvil. 


Se denomina grado de reacción o a la relación 


_ A salto a.i. en la corona móvil 
salto a.i. en el escalonamiento 


O sea 
ES Айы 
Ah, 


o 


(5-34) 


De la Ec. (5-34) se deduce: 


1—0 
Аһ =0 Ah,;; Ahs = Ah, — Аһ, = (1 — 0) Ah, = —— Аһ, 


Se tiene por tanto: 
grado de reacción о =0 escalonamiento de acción 
о > 0 escalonamiento de reacción 
о = 1 escalonamiento puro de reacción (en la figura 5-5 el punto 
1 coincidiría con el 0). 
Por razones que veremos más adelante (Sec. 8.3.2.) los escalonamientos de reac- 
ción de las TV y TG se construyen muy frecuentemente con grado de reacción 
1/2, siendo Ah,; = Аһ, = 1/2 Ah, También los TC se construyen a veces con 


о = 1/2. 


TM de acción es la TM simple de un solo escalonamiento de acción o com- 
puesta sólo de escalonamientos de acción. 
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TM de reacción se define análogamente. 

En las TV con mucha frecuencia se combinan en una misma máquina los dos 
tipos de escalonamientos. (Véase la Sec. 10.9.). Más aún, el grado de reacción 
varía muchas veces en un mismo escalonamiento desde la base a la punta de los 
álabes como se estudiará en el Cap. 15. Por esta razón modernamente en las TMT 
tiene más interés hablar de grado de reacción de un escalonamiento, o incluso de 
una sección de un escalonamiento, que de turbinas de acción y reacción. 


Siendo en una transformación a.i. | Ec. (2-21) dQ =0], 





dhs =v dp (5-35) 
y pudiéndose considerar en las TMH v = cte (fluído incompresible), integrando la 
Ec. (5-35) 
Ap 
Ah, =— donde p=cte (5-36) 
p 
Por eso el grado de reacción de un escalonamiento en las TMH suele definirse así 
ey 
salto de presión en la corona móvil E H 
о (5-37) = 
salto de presión еп el escalonamiento т 3 


El grado de reacción definido por la Ec.(5-34) como relación entre dos saltos — , 
ideales es el grado de reacción teórico. Definido el salto interno de un escalona-^ 
miento de las turbinas y de los turbocompresores en las Secs. 6.5.3. y 6.5.6. se! ; 
define el grado de reacción real, sustituyendo en la Ec. (5-34) los saltos a.i. por; 
los saltos internos. Sin embargo, el grado de reacción más empleado en la prác-, 
tica es el grado de reacción teórico, ya que el grado de reacción es un parámetro: 
de diseño y el diseno de un escalonamiento se empieza siempre suponiendo que: 
el proceso de expansión (TT) o compresión ( TC) es reversible. E 


he 


6 


Pérdidas, saltos entálpicos, 
rendimientos y potencias de las T.M.T. 





6.1. Introducción. Pérdidas internas y externas 


Jn estudio previo de las diversas pérdidas, que reducen (TT) o aumentan (TC) 
el salto entálpico y, por consiguiente, reducen la potencia útil (TT) o aumentan la 
potencia de accionamiento (TC), es necesario para lograr una sistematización de 
los diversos rendimientos. Esta sistematización es conveniente porque en la técni- 
ca se definen y emplean un número muy elevado de rendimientos, asignando a 
veces diversos autores nombres diversos a un mismo rendimiento, y empleándose 
otras veces el mismo nombre para designar rendimientos diversos. 

Así, por ejemplo, existen distintas definiciones para el rendimiento interno de una TT, por 
ejemplo, de una TG, según se incluyan o no las energías cinéticas. Supongamos que la diferen- 
cia en el valor numérico del rendimiento empleando una u otra definición sea de un 1%, Esta 
diferencia ya en sí importante lo es aún más, si se tiene en cuenta lo dicho en la Sec. 4.3.1.4. 
En efecto, es fácil verificar, utilizando la Ec. (4-23), que si, por ejemplo, en una TG (véase 
la figura 4-4) t4 = 700 °С, t, = 18 °С, €; —9, є" =1,83, Nic = 0,86 y тт =0,88, el aumento 
del rendimiento inicial de la unidad-TG en un 1% conduce a un aumento del rendimiento inter- 
no del motor-TG en un 4%. 

En la práctica de la ingeniería se procura utilizar siempre el rendimiento más 
apropiado y la definición más acomodada a cada caso. 

Así, por ejemplo, el utilizador de una TMT suele interesarse nada más que por 
el rendimiento global, ya que al aumentar éste disminuye la potencia de acciona- 
miento (TC) o aumenta la potencia útil (TT); mientras que al diseñador de una 
TMT interesa descomponer el rendimiento global en producto de otros rendi- 
mientos y descomponer la pérdida global en suma de pérdidas parciales, ya que los 
diversos factores influyen de manera diversa en el dimensionado de la máquina. 

Supongamos, para poner otro ejemplo, que se trata de diseñar un turborreactor. En este caso 
concreto no se puede considerar que la energía cinética a la salida de la turbina se pierde, ya 
que ella precisamente origina la energía útil que se emplea para la propulsión (véase la Sec. 
1.9). En la fórmula del rendimiento termodinámico del turborreactor [Ec. (1-9)] la energía 
cinética es la energía útil, y figura en el numerador, Por el contrario la energía cinética a la 
salida de una TV es una energía perdida que ya no puede aprovecharse, y es muy importante 
saber dónde hay que tenerla en cuenta, pues representa a veces hasta un 5% y más del salto 
entálpico que se considera. 

Finalmente, al leer la literatura técnica sobre todo al estudiar las ofertas de las 
casas constructoras, comparando los rendimientos y los consumos específicos 
de vapor o gas garantizados por cada una de ellas, al confrontar datos en curvas 
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de rendimientos, etc. es menester conocer claramente la definición que en cada 
caso se presupone. 


Sólo trataremos en este capítulo de las pérdidas que tienen lugar en la TMT 
misma, únicas que influyen en su rendimiento, y sobre las cuales puede tener un 
cierto control el diseñador de la máquina. En los ciclos de vapor tienen lugar 
otras pérdidas en las restantes unidades (caldera, condensador, etc.) que interesan 
más bien al diseñador de estos aparatos; y también en los conductos y válvulas 
diversas (de regulación, de estrangulamiento, etc.) que atañen más al proyectista 
y al instalador de la planta. 


Lo contrario sucede en las TG en que los conductos, cámaras de combustión, 
etc... forman muchas veces parte integrante de las TG de las que sale responsable 
el constructor de la misma. 


Las pérdidas que tienen lugar en las TMT se dividen en internas y externas. 


Sólo las pérdidas internas disminuyen (TT) o incrementan (TC) el salto entál- 
pico, al paso que en todas las TMT adiabáticas aumentan la entropía del fluído. 
Por eso, al estudiar la evolución del fluído. por ejemplo, en el diagrama de Mollier, 
se han de acotar estas pérdidas internas, que hacen variar el volumen específico 
del fluído y, como consecuencia, influyen en el dimensionado de la máquina (*?. 


Las pérdidas externas por el contrario pasan en forma de calor al refrigerante 
o al medio exterior, calientan los cojinetes, etc...; y, aunque de hecho parte de 
esta energía pasa también al fluído de trabajo, su influjo es tan pequeño en la 
variación de estado del fluído que no suele tenerse en cuenta y las pérdidas 
externas no se suelen representar en el diagrama hs. 


Como al aumentar la entalpía aumenta también la temperatura, a veces se dice 
que a consecuencia de las pérdidas internas el fluído sufre un recalentamiento, 

Las pérdidas internas se han de considerar separadamente en cada escalona- 
miento; mientras que las externas se considerán globalmente en la máquina ente- 
ra. Las primeras se estudiarán en las Secs. 6.2. a 6.6,2, terminando con la defini- 
ción de los rendimientos y potencias de las TMT simples o de un solo escalona- 
miento. Las pérdidas externas se estudiarán a partir de la Sec. 6.7, terminando 
con la definición de los rendimientos y potencias de las TMT de multiples escalo- 
namientos. 


En una TMT es preciso estudiar por separado cada escalonamiento, a causa de la variación 
del volumen específico del fluído de trabajo, sucediendo lo contrario en las TMH. 


La figura 6-1 que representa un corte longitudinal de una TV Curtis (véase 
la Sec. 10.7.3) muestra a título de ejemplo los lugares donde tienen lugar en una 
TV las diversas pérdidas que a continuación estudiamos. 

(1) Puede en ocasiones surgir una incertidumbre sobre el lugar exacto donde ocurren las di- 
versas pérdidas internas, lo cual sería en teoría necesario conocer para dimensionar la parte de 


la máquina de que se trata, En la mayoría de los casos, sin embargo, las variaciones del volumen 
específico asociadas con esta incertidumbre son prácticamente despreciables. 





Fig. 6-1.—Las TV Brotherhood, Inglaterra de la serie SS MD, como la de la figura, se constru- 
yen como turbinas de contrapresión, o como turbinas de condensación, con potencias de 
140 a 2240 kW y velocidades de salida de 800 a 2000 rpm. como turbina auxiliar en los barcos, 
fábricas de azúcar, etc, La de la figura está montada en voladizo formando un conjunto con la 


transmisión. 

1. Accionamiento del regulador y de la bomba de aceite; 2, Tacómetro; 3. Trinquete sobrevelo 
сідай; 4. Cojinete de empuje; 5. Engranaje de reducción; 6. Cierre laberíntico; 7. Lugar donde 
ocurren las pérdidas en las coronas fijas, y}, 8. Idem en las coronas móviles уз; 9. Idem por velo 
cidad de salida уз; 10. Idem pérdidas intersticiales externas g.; 11. Idem pérdidas por rozamien 
to de disco y ventilación ys; 12. Idem pérdidas mecánicas; 13, Idem pérdidas por radiación y 
conducción. Otras características son: rotor en voladizo, forjado en caliente de acero con 
3% Cr y Mo; álabes forjados de acero con 36% Ni, 11% Cr, o bien de acero inoxidable, según 








especificación, 
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6.2. Pérdidas internas en un escalonamiento de TT funcionando en el punto 
nominal, X y, 


6.2.1. Pérdidas en las toberas o corona fija, y , 

La tobera es un órgano fijo, que forma por tanto parte del estator de la TT, 
cuya misión es transformar totalmente (escalonamiento de acción) o parcial- 
mente (escalonamiento de reacción) el salto entálpico en energía cinética. Como 
consecuencia, en la tobera la presión del fluído disminuye, y el volumen especí- 
fico aumenta (proceso de expansión). 

La tobera puede ser única, como en la primitiva TV de Laval de la figura 1-7, 
o bien en la tobera de admisión Р, de la TV de la figura 6-2. En esta última, que 
corresponde a una turbina de acción con múltiples escalonamientos, Fi, y Fiu 
son dos coronas fijas de admisión parcial, formadas por 3 y 4 toberas respectiva- 
mente, mientras que F,y y Fy son dos coronas fijas de admisión total. En Е, a 
Fy las toberas son conductos formados рог álabes fijos, que constituyen un 
enrejado. 


En la figura 6-3 se representa el proceso de expansión en una de estas toberas 
o coronas fijas de una TV, cuya entrada la designaremos con el subíndice O y su 
salida con el subíndice 1. 


Según el primer principio [Ec. (2-16), dzg = 0]: 


dO =dh + d (c?/2) + ам 





Е Ri Fg Кр Fg Rit Fw Ri Fy Ry 


Fig. 6-2.—Esquema en corte longitudinal de una TV de múltiples 
escalonamientos de acción. 
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La tobera no realiza trabajo dW = 0, y se puede, en primera aproximación 
(Sec. 2.8 ), suponer adiabática; luego dQ = 0; con lo cual 


d (с? /2) = – dh 


e integrando entre О y 1: 


с: 
15% =ho —h, (6-1) 


El vapor entra en la turbina con una velocidad muy pequeña, por eso en la tobera 


á 
inicial F, (fig. 6-2) y siempre que pueda suponerse 50. = 0, se tendrá 
cı = y 2 (họ —hj) (6-2) 


En la figura 6-3 se ha representado el proceso a.i. por la vertical 0-15, trazada 
desde el punto inicial hasta la isobara correspondiente a la presión p, de salida 
de la tobera, siendo el salto entálpico a.i. 


Ah = һо E hi, 


donde el subíndice f indica tobera o corona fija y la velocidad de salida a.i., según 
la Ec. (6-2), será: 


ci = V 2 [ho — his) = 12 Аһ (6-3) 


(Velocidad teórica, c$/2 = 0) 
El proceso real va acompañado de aumento de entropía. El punto inicial es el 
mismo punto 0; pero el punto final es el 1, en vez del 1s, siendo s, > $1. La 
línea de expansión es 0-1, en vez de 0-15 (fig. 6-3). El salto entálpico real es 


Ahf=ho = һу <Ahsf 


a causa de la pérdida en la tobera уу. Esta pérdida interna, según lo dicho anterior- 
mente, aumenta la entalpía del fluído, siendo 


hi =; +y; 


Se advertirá que la Ec. (6-2), deducida del primer principio, es válida tanto para 
el proceso reversible como el irreversible; pero la velocidad real c} < cj, porque 


ho = hy <ho —hy, 


о sea 
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Fig. 6-3,—Proceso real y proceso ideal de expansión del vapor en una 
tobera en el plano hs. 


C, = Кг Cis (6-4) 


donde Кү < 1 — Coeficiente de pérdida de velocidad. o más abreviadamente coefi- 
ciente de velocidad en la tobera. 


La pérdida en la tobera, o pérdida de energía cinética, será: 
Yı = Ahsf — Ahr 


o bien 


2 2 
Су = C 
yam 2m L=t Ahs 


donde { — coeficiente de pérdida en la tobera. 


El rendimiento de la tobera se define como la relación entre el incremento real 
de energía cinética alcanzado en la tobera y el que idealmente se podría conseguir 
con una expansión a.i.: 

cic hom VADE 
оь = z = —— = —— (1) (6-5) 


сї,— сё ho = hi Аһуг 





(1) Como se ve, los coeficientes k4, { y rrop están relacionados entre sí, y si cü es pequeno 
en comparación con cj (caso normal), se tendrá aproximadamente: 


que coincide con la definición de Т}, dada por la Ec. (6-44). 
(Continüa en pág. siguiente). 
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Ф Las pérdidas en la tobera son de dos tipos: 


a) Pérdidas de superficie. Son debidas al rozamiento en la capa límite, son pro- 
porcionales a la “superficie mojada”, y se reducen si se hace la tobera más 
corta o se reduce el número de toberas. 

b)Pérdidas por desprendimiento de la capa límite y formación de torbellinos. 
Se denominan pérdidas de forma, aumentan con la divergencia de la tobera 
(el ángulo de divergencia debe ser inferior a los 10 a 12°) y, por tanto, 
aumentan al hacer la tobera más corta. También aumentan al disminuir el 
número de toberas, porque la corriente va peor guiada. 


La tobera ideal será la que reduzca al mínimo la suma de las pérdidas de su- 
perficie y de forma. (" 


De lo que acabamos de decir se desprende que las pérdidas y, por tanto, [Ec. (6-6) en nota 
a pie de pág.], el coeficiente de velocid^d de una tobera depende de los factores siguientes: 


a) longitud de la tobera; 
b) rugosidad; 


ё t 
c) tamaño (en las turbinas pequeñas el coeficiente kr de las toberas es mucho menor queen — 5$. 
^ 


las turbinas grandes geométricamente semejantes a las primeras): 


d) radio de curvatura (en radio pequeno se produce más fácilmente el desprendimiento y 
aumentan las pérdidas de forma): 


е) ángulo de divergencia; е 


f) distanciamiento de las toberas (la anchura ciega grande entre dos toberas provoca pertur- 
baciones en la corriente); 


£) espesor a la salida (si éste es grande aumentan los vórtices en el borde de estela de la 
tobera); 


h) embocadura aerodinámica (una entrada brusca va acompañada de desprendimiento). 

Además, en las toberas de vapor las pérdidas disminuyen con el grado de sobre- 
calentamiento, mientras que si se utiliza vapor húmedo aumentan con el grado de 
humedad. 


Asimismo, siendo 








2 2 
Ct c 
: L= АҺ, ; 
2 
t 
y 
2 2 
с € Аһ; 
: 2 } = Ahs —Ahr- Аһ, ( = =Ahy (1 — niob) 
sf 
igualando los segundos mienbros de las dos últimas ecuaciones se tendrá: 
m TS Niob 
o bien aproximadamente 
¿=1—k? (6-6) 


(1) Las pérdidas en el juego entre la tobera y el rodete se tienen en cuenta más adelante, me- 
liante el coeficiente Ü,, de la Ec, (6-12). 
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Los valores de k; obtenidos experimentalmente oscilan entre 0,93 y 0,97. Para 
un anteproyecto puede tomarse el valor medio 0,95. 

Las toberas, tales como las formadas por las coronas fijas Fiy y Fy (fig. 6-2), 
de las máquinas axiales forman perfiles en enrejado. 

Las pérdidas en los enrejados fijos (véase fig. 6-4) (1) constituyen las llamadas: 

Pérdidas de perfil. Su origen es la viscosidad. que se hace sentir siempre, aún 
en los fluídos poco viscosos, en la capa límite, y que es causa también de las pér- 
didas en el borde de estela del perfil. Estas pérdidas de perfil dependen princi- 
palmente de la geometría del perfil, así como de t/L o paso (relativo) del enrejado 
(véase la figura 6-4) y del ángulo de ataque a. En la figura 6-5 pueden verse las 








Fig. 6-4.—(a) Enrejado de una TT axial; i, }, к triedo intrínseco de la ТТ; (b) desarrollo cilín- 

drico de un enrejado: £ = longitud radial de los álabes; 0 = ángulo de ataque; Bj, @ = ángulos 

de la corriente relativa; $] y 85 = ángulos de posición de la línea media del álabe; t = paso; 
L — cuerda del perfil. 


(1) Remitimos al lector no familiarizado aün con la nomenclatura aerodinámica a la 
Sec. 14.2. 
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curvas de rendimiento nwb = КЎ obtenidas experimentalmente para un enrejado 
particular en función del ángulo de ataque y del paso relativo. Estas curvas sólo 
son válidas para el perfil ensayado, y sirven sólo como ilustración de lo que ve- 
nimos diciendo. 


Al aumentar el espesor del borde de ataque del perfil aumentan las pérdidas. 
No obstante, modernamente, sobre todo en las TT de reacción, se suele redon- 
dear el borde de ataque para conservar buen rendimiento en cargas intermedias. 
Esto es cierto en velocidades subsónicas. Por el contrario, en velocidades supersó- 
nicas el borde de ataque del perfil, como es sabido, deberá ser delgado. 





Fig. 6-5.—Rendimiento de la tobera Ni, en función del ángulo de ataque © para diversos ` 


t 
valores del paso relativo, — 


s 


t t t 
Curva 1: PERUA 2: —=0,745; curva 3: —=0,674; curva 4: 70,604. 


L L 


A falta de curvas experimentales, como las de la figura 6-5, se podrá siempre estimar el coe- 
ficiente de velocidad Аг en un enrejado por la curva de la figura 6-6 que tiene validez universal 
y da aproximadamente el valor de este coeficiente en función de la longitud radial de los 
álabes Ё (véase figura 6-4). 

Otra manera simplificada de escoger el coeficiente Кү muy utilizada, es median- 
te la figura 6-7, donde dicho coeficiente se hace depender del ángulo de desvia- 
ción del chorro Ө. 


0,9: 





Fig. 6-6.—Coeficientes de velocidad kf y kj, en función de la 
longitud radial del álabe Ü 
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Fig. 6-7.—Coeficientes de velocidad k; y km en función del ángulo de desviación O válido para 
longitudes radiales próximas a los 50 mm, segün Stodola. La línea superior representa los | 
coeficientes más favorables (paredes especialmente lisas, etc.). 


Tanto esta figura como la figura 6-6 hacen depender ky de una sola variable y por cierto 
distinta en ambos casos: siendo ambas figuras simplificaciones del problema real, en que kf 
depende en realidad de todas las variables anteriormente enumeradas. El hecho de que estas 
variables estén prácticamente entre sí relacionadas explica que estas simplificaciones sean 
posibles. 


Al final de la expansión en ciertas toberas de TV el vapor se encuentra ya en la zona de 
vapor húmedo, 


En fase mixta las gotas de líquido son aceleradas a expensas de la energía cinética del vapor, | 
el cual pierde velocidad. Por esta razón, y por efecto de la viscosidad, el coeficiente de velocidad 
del vapor húmedo №; es menor que el mismo coeficiente para vapor sobrecalentado ky. Cuando 
toda la expansión tiene lugar en la zona del vapor húmedo una estimación de kf, a falta de datos 
más concretos, puede lograrse corrigiendo ky mediante la siguiente fórmula empírica. 


к=к YX Fa (T=x) 


donde x titulo del vapor a la entrada de la tobera 
«= | he, — ht 
hy = hv; 


siendo һе, = һе, el salto entálpico del líquido saturado, у hyo — hy, el salto entálpico del 
vapor saturado, 


Otro procedimiento empírico para tener en cuenta las pérdidas por humedad del vapor es 
el propuesto por Pfleiderer, calculando estas pérdidas junto con las que tienen lugar en la hase 
de los álabes, donde se forman corrientes secundarias. (Estas pérdidas en valor absoluto son 
constantes y, por tanto, en valor relativo disminuyen con la longitud de los álabes), El cálculo 
se realiza mediante la fórmula siguiente (1): 


(1) Véase C. PFLEIDERER, Dampfturbinen (turbinas de vapor) Editorial KG, Hannover 
1949, Pág. 37. 
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Ygsx 7 ДҮ, ( x е) (6-7) 


donde AY, ~ salto periférico 


Хх е 
2 


y los puntos 0 y 2 se refieren como siempre a la entrada y salida del escalonamiento. 


х= 


6.2.2. Pérdidas en los álabes o corona móvil, у, 


Consideremos, por ejemplo, el escalonamiento IV de la TV de la figura 6-2 
formado por la corona fija Fiv y la corona móvil Ryy. Los subíndices 0, 1, 2 ser m 
refieren a las secciones antes de Fiy, еліте Fiy y Riy y después de Ry. Supo de 
gamos además que 


C2 = Со 


(en un grupo de escalonamientos se suelen hacer todas las velocidades Co д : 
ximadamente iguales, así como las c5; ahora bien la cz de un escalonamiento es C.) 


en principio igual a la co del escalonamiento siguiente). [ 


Segün Ec. (5-28), llamando AY, al salto periférico del escalonamiento, ер 
tendrá: s 
сі — c} wi wj 
AY, =hħo — h; = ——— + —— —. 

u 0 2 2 2 


Ahora bien, habiendo supuesto c; = со, se tiene [Ec. (6-1)]: 





ci = сі 
ho = h; = 2 =Аһ{ 
y sustituyendo еп (6-8) se tiene 
wi -wi 
—35 "^-h-h-h)* h; —h; = Ahm (6-9) 


' L7. caso: escalonamiento de acción 
En este caso h; — hy, = Ah, = 0 
De la Ec. (6-9), suponiendo el proceso isentrópico 1-2s: 


Was = Му (6-10) 


En el proceso real hay una pérdida de salto debida a un decremento de energía 
cinética relativa que se produce en el intersticio entre la corona fija y la móvil, y a 
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una ulterior deceleración del fluído en la misma corona. Esta pérdida de salto 
у› incrementa la entalpía a la salida de manera que 


h>ha y hi-h¿<0 
y según la Ec. (6-9) 
Wa < м; 
о bien 
М: = km Wy (6-11) 


donde km <1 — coeficiente de velocidad de los álabes móviles. 

El coeficiente km para los álabes móviles de las turbinas de acción puede tam- 
bién tomarse de la figura 6-7 en función del ángulo Ө, cuyo significado se explica 
en el esquema de los álabes adjunto a la misma figura. En las turbinas de acción 
este coeficiente km engloba los dos efectos indicados anteriormente [a continua- 
ción de la Ec. (6-10)] 

2.? caso: escalonamiento de reacción. 


En este caso Ah, Æ 0, porque los álabes móviles actúan también como tobe- 
ras, transformando entalpía en energía cinética, al mismo tiempo que se transfor- 
ma ésta, y la energía cinética transformada en la corona fija. en energía mecá- 
nica de rotación. Despejando wz y suponiendo primeramente, como en el caso 
anterior, transformación reversible en la Ec. (6-9), se tendrá: 


Wa = y 2 (h; — ha) + Ow wi 


donde Ow — coeficiente de recuperación de energía cinética (relativa) en el inters- 
ticio, análogo al que se definirá en la Sec. 6.2.3. para la corona 
fija О), 


En el proceso real hay una pérdida yz, de manera que 
h; — h: = h; — (ha +yJ<h, — has 
(el salto entálpico aprovechado es menor), y la velocidad relativa real a la salida 
de la corona móvil será 
№: X Wa 
о bien 
(1) En el intersticio entre la corona fija y la móvil hay una pérdida de energía cinética, 


que importa una disminución de la velocidad absoluta су y de la velocidad relativa wj, la 
energía cinética relativa a la entrada de la corona móvil no será ya w?/2 sino O, - wi 12. 
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м: = km Wa = km v 2 (h; = ha) + Oy wi (6-12) 


donde km < 1— coeficiente de velocidad de los álabes móviles, que tiene en cuen- 
ta la pérdida por rozamiento en los álabes mismos. El coeficien- 
te energético Oy tiene en cuenta las pérdidas en el intersticio. 


En un anteproyecto bastará tomar para km el vapor aproximado de 0,9, hacien- 
do Өџ = 1.1.05 valores de 9, se aducirán junto con los del coeficiente Ө de velo- 
cidad absoluta en la sección siguiente. 

Con el fin de obtener experimentalmente el valor del coeficiente km de las Ecs. (6-11) y 
(6-12) se han hecho ensayos de enrejados de las coronas móviles estáticos y dinámicos. En los 
ensayos estáticos, para tener en cuenta el giro de la corona móvil, se considera la velocidad 


180% 160° 140° 120° 100° 80° 60° 40° 20° 0° 
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Fig. 6-8.—(a) Coeficientes ką y kp en función 
de la velocidad relativa, w o del ángulo de des- 
viación, Ө respectivamente; (b) coeficiente К. ё 
en función de la longitud radial del álabe, C. (8) 
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relativa del fluído, en lugar de la velocidad absoluta. Estos ensayos dan una primera aproxima- 
ción, lo cual justifica el que puedan utilizarse las curvas de la figura 6-7 para obtener el coefi- 
ciente km de las coronas móviles en las turbinas de acción e incluso en las de reacción, haciendo 
a continuación en primera aproximación en la Ec. (6-12) Oy, = 1. 


En el ensayo estático existe, sin embargo, una distorsión del fenómeno, al no tenerse en 
cuenta la variación de la fuerza centrífuga producida en el giro del rodete. A consecuencia de 
esto las pérdidas en las coronas móviles incrementadas por las debidas a los flujos secundarios 
son mayores que en las coronas fijas, Cabe la posibilidad de despreciar inicialmente esta diferen- 
cia, y obtener después curvas de corrección que permitan el paso del ensayo estático al proble- 
ma real dinámico, o de realizar un ensayo dinámico. 


En el ensayo dinámico se disponen los álabes en una corona que gira. Se miden potencias 
al freno, etc. Este ensayo es costoso debido a que hay que construir de cada tipo de álabes que 
se ensayan un gran número para cubrir toda la corona móvil. 


Gracias a estudios relacionados con coronas móviles en TT se ha llegado a la conclusión de 
que el coeficiente km en las coronas móviles es función de: a) la velocidad del fluído; b) la 
altura de los álabes; с) ángrlo Ө de desviación, Si se desea, pues, mayor exactitud en los cálculos 
se pueden tener en cuenta estas tres variables mediante los tres coeficientes ka, kp y ke de la 
figura 6-8, de manera que: 


km = ka > kp Р ke 


6.2.3. Pérdidas por velocidad de salida, уз 


El vapor o gas a la salida de un escalonamiento de una TT tiene la velocidad c3, 
y posee por tanto una energía cinética específica igual a ci/2. Esta energía cierta- 
mente no ha sido transformada en energía mecánica útil en el escalonamiento 
considerado; pero pudiera al menos en parte aprovecharse en el escalonamiento si- 
guiente. Pueden ocurrir dos casos, a los cuales prácticamente se pueden reducir 
todos los que ocurren en la práctica: 


1.2) El escalonamiento es un escalonamiento intermedio o el primero, al cual 
siguen ипо o más escalonamientos, (por ejemplo, el escalonamiento III 
compuesto por Е y Ry, en la figura 6-2). 

En este caso la energía cinética de salida с2 /2 puede ser utilizada íntegra o par- 
cialmente en el escalonamiento siguiente, de manera que, aunque no se aproveche 
en el escalonamiento considerado, no se pierde al menos totalmente. 

La energía cinética aprovechable en el escalonamiento considerado, cuya velo- 
cidad absoluta de entrada es co. será: 


— 9-5 (6-13) 


donde Ө — coeficiente de recuperación de energía cinética que oscila entre О y 1. 
En un anteproyecto puede hacerse O — 1, porque la recuperación en 
las TT modernas, sobre todo en las TT de reacción, suele ser muy 
buena; 

Cap — velocidad absoluta de salida del escalonamiento precedente. Por tanto, 
la pérdida por velocidad de salida en el escalonamiento considerado 
será solamente 
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2 
с 
уут сө 


Teniendo en cuenta las pérdidas en la corona fija y, (Sec. 6.2.1) y la recupera- 
ción de energía cinética del escalonamiento precedente, la velocidad real de 
salida de la corona fija, o velocidad absoluta del fluído a la entrada en el rodete 
será, en virtud de las Ecs. (6-13), (6-3) y (6-4). 


c; =кг V 2 (һу — hi +0 ci, 


luego la fórmula para la velocidad de salida absoluta de la corona fija c, tiene la 
misma forma que la Ec. (6-12) anteriormente aducida para la velocidad relativa 
de salida de la corona móvil w;. 


Flügel recomienda para O los valores aproximados siguientes: 


Ө = 0,64 escalonamientos distantes entre sí (turbinas de disco o multicelulares; 
véase Sec, 10.6). 


Ө =0,81 escalonamientos poco distantes (turbinas de tambor). 


Para el coeficiente Owy recomienda el mismo Flügel utilizar la fórmula siguiente: 
O. = (0,94 — 0,08 о)? (6-14) 


(Para los escalonamientos Curtis véase la Sec. 10.11). 


2.5) El escalonamiento es único (turbina simple), o precede inmediatamente a 
una cámara de remanso, o es el último de una turbina de múltiples esca- 
lonamientos. 


En este segundo caso la energía cinética de salida se pierde íntegramente. 
Por tanto, 
mE 
Уз: 
2 


Es decir, la misma ecuación anterior, haciendo Ө = 0. Por tanto, 


ci 


(6-15 
2 ) 


Уз = (1-0) 
tiene validez general. 
La importancia relativa de la pérdida уз dependerá. para una misma c;, del 
salto a.i. total Y, en la máquina. 


2 -3 
ST с; · 10 Ё kJ 
Así, si cz vale 100, 200, 300, 400 m/s уз = ————— valdrá 5, 20, 45, 0 
g 


y là pérdida relativa, si 2 
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kJ 
Y, = SN (turbinas antiguas) 
g 


será respectivamente de 0,876; 3,25€; 7,1%; 12,7%; pero si 


kJ 
Y, — 1470 y (turbinas más modernas) 
g 


la pérdida relativa se reducirá a 0,3%; 1,4%; 3%; 5,45% respectivamente. 

Si el subíndice 2 se refiere a las magnitudes correspondientes a la salida del últi- 
mo escalonamiento (véase fig. 6-2); siendo G el gasto a través de la turbina, por la 
conocida ecuación de continuidad (véase Sec. 7.2.) se tendrá: 


Gu, = т d; £) Cj, 


no habiendo tenido en cuenta para simplificar el coeficiente de obstrucción 72 
(véase la Sec. 8.6). 
donde vz — volumen especifico a la salida. Además a la salida, siendo de ordina- 
rio [véase Ec. (5-19)] c3, = 0, c; = Cza. Por lo cual para disminuir 
C; es preciso aumentar d; O £5. 
Ambas medidas conducen, sin embargo. al aumento de las velocidades periféri- 
cas del álabe u de la base a la punta y al aumento de los esfuerzos centrífugos. 





Fig. 6-9.—Ultimo escalonamiento de una TT: (a) sin difusor; (b) con difusor. Al pie de ambas 
figuras: línea continua — curva de presiones; línea de trazos — curva de la velocidad absoluta 
a lo largo del escalonamiento y del difusor. 
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De ahí que haya que contar muchas veces con velocidades c; del orden de 300 
m/s antes indicado. 

Actualmente (anos 80) la velocidad de salida del ültimo escalonamiento C; 
suele hacerse igual o menor que 100 m/s. En los grandes grupos de condensación 
con vacío grande en el condensador se llega incluso a los 350 m/s (aproximada- 
mente la velocidad del sonido en el estado del vapor en dicho lugar) para evitar el 
aumento excesivo de la sección transversal de la ültima corona móvil; con lo cual 


Уз = 3502/2 = 61,25 x 10? J/kg = 61,25 kJ/kg. 


Con esto resulta una pérdida de salto a.i. relativa que oscila entre el 2 y el 4 
5 


Difusor de salida 


Si la velocidad mínima impuesta por condiciones de resistencia resulta excesiva 
puede recuperarse en parte esta energía cinética y. por tanto, reducirse la pérdida 
уз. instalando un difusor а la salida. 


El papel del difusor de las TV y TG es análogo al del difusor o tubo de aspiración de 
las TH de reacción (turbinas Francis y Kaplan) como advertirá fácilmente el lector fami- 
liarizado con las TH. 


En la figura 6-9 se representa el ültimo escalonamiento de una TG sin y con difusor; (es 
evidente que lo que sigue es igualmente aplicable a las TV). Los subíndices 0, 1, 2 expresan 
como siempre entrada en la corona fija y entrada y salida de la corona móvil, y el subíndice 
3 en la figura 6-9-b, salida del difusor. En ambas figuras se han trazado también las curvas 
de la presión y velocidad del fluído a su paso por el ültimo escalonamiento y por el difusor. 
Para más sencillez supondremos que los procesos еп el escalonamiento y en el difusor son a.i., | 
considerándose como única pérdida la pérdida por velocidad de salida. En la figura 6-9-a, 
P2 = рать (presión ambiente); у en la figura 6-9-b la presión рз = Pamb Porque la turbina 
descarga finalmente en la atmósfera. En la figura 6-9-b a la salida de la corona móvil reina 
una presión 


р; < ps 
mientras que: 
352 03 


porque en el difusor se produce una compresión a costa de una disminución progresiva de la 
energía cinética. 


En la figura 6-10 se representan ambos procesos en el plano hs. La presión y la entalpía del 
fluído po y ho a la entrada del escalonamiento determinan el punto inicial 0. En la figura se 
ha considerado el caso general en que la energía cinética сё/2 no es despreciable, y se ha aco- 
tado с$/2. hasta el punto А” y a partir de este punto el salto a.i. sin difusor AY, y con difusor 
AY;, así como estos mismos saltos a.i. descontando la pérdida inevitable por velocidad de 
salida del escalonamiento c; (sin difusor), c? (con difusor). Se tiene: 
ci 
ДҮ. = AY, — TE 


"2 
aT 


АҮ: = AY; — 
2 


200 TURBOMAQUINAS TERMICAS 











Fig. 6-10,—Salto entálpico recuperado con el difusor 
a la salida de una TG. 





donde AY,, AY; — saltos efectivos acotados en la figura. 
El salto entálpico recuperado gracias al difusor será (véase figura) 


A Yrec. - AY. os AY. 


La recuperación será tanto mayor cuanto menor sea la velocidad сз; pero para ello se requie- 
re aumentar las secciones transversales del difusor así como su longitud, esto último para no 
aumentar excesivamente el ángulo de divergencia, todo lo cual impone un límite a la recupera- 
ción, especialmente en las TV. 


La recuperación en el difusor real es menor que en el difusor reversible estudiado, a causa 
de las pérdidas. 

El efecto de las pérdidas por velocidad de salida es aumentar la entalpía del 
fluído a presión constante. 

Antes de la crisis del petróleo (1973) en las centrales de gran potencia se dise- 
ñaba para una energía cinética a la salida de la turbina de alrededor de 45 kJ/kg. 
Aumentando la salida convencional en un 20% disminuye la energía cinética 
а la salida de 40 a 28 kJ/kg, consiguiéndose una disminución del consumo especí- 
fico de calor de un 0,5%. 
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Con la crisis petrolífera la comparación entre el ahorro de combustible y el 
capital invertido en un equipo de difusión más costoso, ambas cosas reducidas 
a una base anual, podría aconsejar esta inversión. (1). 


»- 6.2.4, Pérdidas intersticiales internas, уд 


El caudal másico suministrado a una TV o TG, es decir el que atraviesa el con- 
ducto o válvula de admisión, es mayor que el caudal másico útil, es decir el que 
realiza trabajo en el rodete. Hay un caudal perdido que designaremos por g siendo 


G — caudal másico suministrado 
g — caudal perdido 
G-g — caudal útil. 
La pérdida de caudal es doble: exterior. que designaremos por ge, e interior 
que denominaremos gj; de manera que 


caudal perdido g = 9. + gi 


En la figura 6-11 se han indicado los lugares precisos donde tienen lugar estas 
pérdidas. Unas y otras tienen lugar en los intersticios o juegos que han de existir 
entre el estator y el rotor de la máquina. 


Las pérdidas intersticiales existen también en las TMH, pero las presiones mayores que 
se manejan en las TT, sobre todo en las TV, la dificultad de mantener un juego mínimo 
entre el estator y el rotor, a causa de las dilataciones térmicas, el gran nümero de escalo- 
namientos, en especial en las TV, son causa de que la reducción de las pérdidas intersti- 
ciales constituya un problema mucho más difícil en las TMT que en las TMH. Además 
las pérdidas intersticiales internas aumentan el volumen especifico, influyendo en el 
dimensionado de la máquina y en el factor de recalentamiento (véase la Sec. 6.8.1), y 
por tanto, en el rendimiento de la misma. 


Las pérdidas intersticiales exteriores. como su nombre lo indica. son pérdidas 
externas. de las cuales se tratará más adelante en la Sec. 6.7.3. Estas pérdidas no 
se tienen en cuenta en el cálculo del salto entálpico interno del escalonamiento 
[Ec. (6-31)] ni se acotan en el plano termodinámico. Sólo se tendrán en cuenta, sin 
embargo. en el cálculo de la potencia ütil (Sec. 6.8.2). 


Las pérdidas intersticiales internas, 9; se producen tanto en las coronas fijas 
como en las coronas móviles. En las primeras en el juego entre los álabes fijos y 
el tambor en las turbinas con rotor de tambor. en lugares tales como el a de la fi- 
gura 6-11-a: o bien en el juego entre los diafragmas (donde se instalan las toberas) 
y el eje de las turbinas con rotor de discos (véase la figura 6-11-c). En las coronas 
móviles, en el juego b existente entre las puntas de los álabes y el estator. (Véase 
la figura 6-1 1-a). 


La dirección del flujo de pérdidas en las TT es la misma que la de la corriente 
principal. como se ha indicado en la figura 6-11-a con flechas de trazos. En los 


(1) “Revue Brown Boveri 71, 3/4 (1985) 125”, 
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B 


Fig. 6-11.—Esquemas básicos de TMT de múltiples 
escalonamientos: a) TG axial de construcción de 
tambor; b) TC axial de construcción de tambor. 
(En las figuras a y b se indican los lugares donde 
tienen lugar las pérdidas intersticiales externas е 
internas: д, pérdidas externas; £j pérdidas internas 
entre el tambor у los álabes fijos; g}, idem entre 
los álabes móviles y la carcasa; c) TG axial de múl- 
tiples escalonamientos de construcción de discos. 





(c) 


TC, como veremos, las pérdidas internas g; circulan en contracorriente, como 
se ha indicado en la figura 6-11-b. 
Esta misma diferencia existe entre todas las TMM y las TMG y en particular entre las 
TH (gj en dirección de la corriente principal) y las B (gj en contracorriente), 

La explicación de estas pérdidas es la siguiente: 

En las coronas fijas de los escalonamientos de reacción de una TT, como los de 
la figura 6-11-a (la construcción de tambor se utiliza en las TMT de reacción), la 
presión en la sección O (sección de entrada en un escalonamiento intermedio cual- 
quiera) es mayor que en la sección 1 (intersticio entre corona fija y corona móvil), 
y una parte del fluído, g; circulará por el juego que se indica en la figura. sin ex- 
pansionarse debidamente en la corona fija. Lo mismo sucede en las coronas fijas 
de los escalonamientos de acción de las TT. como la de la figura 6-11-c (la cons- 
trucción de disco se utiliza en las TT de acción): aunque. por ser el área para el 
flujo (véase punto a en la figura 6-11-a) mucho mayor en las turbinas de reacción 
de rotor de tambor que en las de acción de rotor de discos, estas pérdidas serán 
mayores en las primeras. 
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En las coronas móviles de los escalonamientos de reacción de una TT la presión 
en 1 es mayor que la presión en 2 (sección de salida del rodete) (fig. 6-11-a). El 
caudal intersticial g^ no cede su energía al rodete. En las turbinas de acción 
estas pérdidas en las coronas móviles no existen por ser igual la presión a la entra- 
da y salida de la corona móvil. 

De los expuesto se deduce que 

Las pérdidas intersticiales en los escalonamientos de reacción son mucho mas inpor- 
tantes que en los escalonamientos de acción; en los últimos no se tendrán en cuenta en 
un anteproyecto; más aún, en las turbinas de un solo escalonamiento de acción muchas 
veces podrán despreciarse, 

Las pérdidas intersticiales son causa de que el caudal útil G—g;. que transforma 
su energía en los álabes, sea menor que el caudal suministrado G; pero es más inte- 
resante considerar estas pérdidas como pérdidas de salto entálpico, y éste es el 
punto de vista que suele adoptarse en el estudio de las TT, como vamos a ver a 
continuación, no así en el de los TC. 


Pérdida de salto entálpico y, causado por las pérdidas intersticiales 


| ; х 
Para concretar supondremos un escalonamiento de una TV (fig. 6-12), en el 


cual las únicas pérdidas son las intersticiales internas y la entalpía inicial es ho. 
Sea ha, la entalpía final del escalonamiento después de la expansión sin pérdidas. 
Ah, = ho — ha el salto entálpico a.i. correspondiente. 


һ 1 





Fig. 6-12.—Pérdidas intersticiales internas en un 
escalonamiento de TV. 








5 


Por el contrario, si la expansión se realiza con pérdidas intersticiales. circulará 
por los álabes un caudal igual a 6—9; y por los intersticios g; El flujo entálpico 
total a la salida será la suma de ambos flujos entálpicos. a saber: 


Flujo entálpico total = Gh; (б — gi) ha; + gi ho 
porque el caudal 9; sufre un laminado a entalpía constante. y la entalpía especí- 
fica al final del escalonamiento (véase fig. 6-12) será: 


y (G — gi) has +9; ho (ho — ha) gi _ Ah, gi 


h =h» + =h; + 
А G * G * G 
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La pérdida de entalpía. o pérdida intersticial y4 será: 


Ah, 
h; — ha 7 ya CERA (6-16) 


Para aminorar las pérdidas intersticiales internas se utilizan como en las exter- 


4 


nas los laberintos, que se estudiarán y calcularán más adelante (Sec. 21.2.3). 


в 
~ 
> Fig. 6-13.—La llanta de los álabes de una TG utilizada 
como cierre para reducción de las pérdidas intersticiales. 


En la Ec. (6-16) es preciso calcular g;. Veamos cómo puede procederse, considerando el caso 
de la figura 6-13, que representa un escalonamiento de una TG. La llanta, que da rigidez a los 
álabes, sirve de estrechamiento, que reduce la pérdida intersticial, dejando un pequeño juego 
axial 5. Si el grado de reacción no es igual a 0, p, > р; y esta diferencia de presiones produ- 
cirá un flujo intersticial 


$ 





m 


SA Cs 


gi Y (6-17) 


donde u- coeficiente de gasto, que depende de la forma de la llanta, de su espesor, etc..., y 
que oscila entre 0,6 y 0,8 en las realizaciones corrientes; 


A'— пар 5 — área anular del intersticio; 
с; = Y 20р AY, — velocidad teórica del vapor en el intersticio; 
dy.0p = diámetro y grado de reacción en la punta del álabe; 


vi — volumen específico del gas a la salida de la tobera. 


Calculado el gasto intersticial por la fórmula (6-17), la pérdida intersticial se calculará por 
la Ec. (6-16). 


En la página 513 utilizaremos otra fórmula propuesta por Stodola. 


Más eficiente resulta el laberinto de la figura 1 del diseño 6, página 598, en el que además del 
estrechamiento axial Ó se crea entre la carcasa y el rodete un juego radial 5”. Para este tipo de 
cierre laberíntico puede utilizarse la fórmula siguiente, deducida por métodos analítico-ex- 
perimentales: 


А, Y 2 бр Ah, 


ARTO Pics 


gi-u 
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donde u- es el mismo coeficiente de la Ec. (6-17); 
vz ~ volumen especifico a la salida del rodete; 
w (0,720,112 


5 
A, como en la Ec. (6-17); 

5,5 intersticios axial y radial respectivamente: 
г número de anillos intersticiales; 


0р grado de reacción en la punta. 


6.2.5. Pérdidas por rozamiento de disco y ventilación, ys 
Se agrupan en esta sección dos tipos de pérdidas que guardan entre sí gran 
semejanza: 
a) Pérdidas por rozamiento de disco. El rodete de una TM puede asimilarse 
a un disco, como se representa en la figura 6-14, que no gira en el vacío sino en 


Fig. 6-14.—Pérdidas por rozamiento de disco. 





una atmósfera del fluído mismo que atraviesa la máquina. El fluído se adhiere 
al disco por su viscosidad y circula desde el eje al exterior por la cara contigua 
al disco, volviendo desde el exterior al eje por la parte contigua a la carcasa. 
Se originan así las corrientes anulares que se representan en la figura, las cuales 
absorben una parte de la energía suministrada al rodete. 


b) Pérdidas por ventilación. Sólo se producen en los escalonamientos de admi- 
sión parcial, o sea, en los escalonamientos en que e <1, 
donde e — grado de admisión, que se define así: 


Longitud arco de inyección 





Longitud total circunferencia 
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En las TMT de reacción no existen pérdidas por ventilación. porque las TMT de 
reacción son siempre de admisión parcial. 

Como los TC son siempre de reacción y de admisión total, en ellos no existen 
pérdidas por ventilación. 

El origen de estas pérdidas es el siguiente: en los álabes no activos de las turbi- 
nas no reina el vacío; sino que penetra en ellos el fluído. que es impulsado por los 
álabes (el rodete trabaja en parte como rentilador cuando debería trabajar sólo 
como turbina; de ahí podría provenir el nombre con que se designan estas pér- 
didas), absorbiendo parte de la energía comunicada al rodete. (En la terminolo- 
gía de este libro diríamos que el rodete de la TMM trabaja parcialmente como 
TMG). 

Estas pérdidas expresadas en P suelen estimarse mediante fórmulas empíricas, 
algunas de las cuales aducimos a continuación: 

1) Pérdida de potencia por rozamiento de disco en los rodetes radiales de las 

TM (n: 


P,-0,027.5.n'.d$ (W,S/) (6-19) 


donde p — densidad del fluído. En las ТМТ р varía desde el eje a la periferia. 
Se tomará el valor de p en la periferia. 


n — rps 


dp — diámetro exterior del rodete о de la punta del álabe. 


2) Pérdida de potencia por rozamiento de disco en los rodetes axiales de las 
TA АПИ 


Р, =0,0095 р.п? - а, (М, S/) (2-20) 


donde dm — diámetro del rodete а la mitad de los álabes. 
n — rps. 


Para reducir el nümero de escalonamientos de las TM interesa elevar las veloci- 
dades periféricas u del rodete (véase Sec. 10.2). Las Ecs. (6-19) y (6-20) demues- 
tran, sin embargo, que, para no aumentar excesivamente las pérdidas por roza- 
miento de disco que crecen con el cubo de n y con la quinta potencia de dm. es 
preferible conseguir esto aumentando n que aumentando dm. 


3) Pérdida de potencia por ventilación en las TT. 


Las pérdidas por ventilación en las TT de admisión parcial son mucho más im- 
portantes que las de rozamiento de disco, de manera que, a veces, sólo se conside- 
ran las primeras. Entonces puede utilizarse la fórmula 


(1) Véase Pfleiderer y Petermann, Strómungsmaschinen (Turbomáquinas), Berlín, Springer 
1964, pág.19. 
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P,=(1—e)kpn? dí, £ (пеп грѕ) (6-21) 


donde en el caso de varias coronas € es la media aritmética de las longitudes radia- 
les de los álabes, k es un coeficiente experimental. En las coronas simples y en las 
coronas Curtis en que ese tipo de rozamiento es muy importante se tomará según 
Forner: 


k = 3,8 para rodete de una corona 
k = 4,5 para rodete de dos coronas 
k = 6,0 para rodete de tres coronas. 


A esta fórmula hay que aplicarle un factor de reducción de unos 2/3 si se prote- 
ge al disco convenientemente contra este tipo de pérdida. 


4) Pérdida de potencia por т »zamiento de disco y ventilación en las TT 


La siguiente fórmula propuesta ya por Stodola, es aún hoy día de uso muy corriente, presen- 
tando la ventaja de englobar en una sola fórmula las pérdidas por rozamiento de disco y por 
ventilación: 


3 
P, =0:[1,07 di, +0,61 (1— e) dm £^ (тоо) p(kW,S/) (6-22) 


(Pérdidas por rozamiento de disco y ventilación; aire y vapor recalentado Q= 1; 
vapor húmedo © = 1,3) 


donde dm — Diámetro medio del rodete, en m. 


£ — Longitud radial de los álabes, en cm. 
— Velocidad periférica en el diámetro medio, en m/s. 
D — densidad del fluído en kg/m? 


Nótese que las fórmulas (6-19). (6-20) y (6-21) son dimensionalmente homo- 
géneas. No así la (6-22). Si la admisión es total (1 — €) =0, y el segundo término 
del corchete de la Ec. (6-22), que representa las pérdidas por ventilación, se anula. 
Nótese que ambas pérdidas son directamente proporcionales a la densidad del 
fluído. 


Las TV y TG de reacción suelen construirse con rotor de tambor. como en la 
fig. 6-11-a. En este caso las pérdidas por rozamiento del disco se reducen a las 
que tienen lugar en las caras anterior y posterior del tambor, y pueden práctica- 
mente despreciarse. Por el contrario las de acción suelen construirse con rotor de 
discos como en la fig. 6-11-c. En este caso hay pérdidas por rozamiento de disco 
en ambas caras de cada disco y estas pérdidas adquieren gran importancia. 


Pérdidas de salto entálpico ys causado por las pérdidas por rozamiento de 
disco у ventilación. 

Siendo estas pérdidas internas convendrá expresarlas en kJ/kg para llevarlas al 
plano termodinámico, ya que incrementando la entalpía a presión constante harán 
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variar el volumen específico, e influirán en el dimensionado de la máquina. En 
virtud de la ecuación general de la potencia [véase Ec. (6-43)] se tiene: 





Esta última fórmula demuestra que si G es grande, lo que sucede en las máqui- 
nas de gran potencia, la importancia relativa de estas pérdidas será pequeña, y 
podrá despreciarse; lo cual prácticamente sucede al menos en un anteproyecto en 
potencias superiores a los 1000 kW. 

Las pérdidas por rozamiento de disco y ventilación contribuyen al igual que las mecá- 
nicas, a que en las TMG la potencia comunicada al fluído en el rotor sea menor; y a 
que en las ТММ la potencias útil en el eje sea menor que la cedida por el fluído en el 
rotor; por esta razón en el estudio de las TMH se las incluye a veces en las pérdidas 
mecánicas. Este punto de vista es menos adecuado en el estudio de las TMT, porque estas 
pérdidas son pérdidas internas que afectan al salto entálpico y, por tanto, al dimensionado 
de la máquina, y al factor de recalentamiento (véase Sec. 6.8.1); mientras que las mecá- 
nicas son externas. En las TMH ninguna clase de pérdidas tienen estas consecuencias. 


6.3. Pérdidas internas en un escalonamiento de TC, funcionando en el punto 
nominal. 


A fin de proceder con más claridad en todo este capítulo sólo trataremos del 
TC adiabático, en el cual según lo dicho en la pag. 00 se supondrá О = 0. Del TC 
refrigerado se tratará en el Cap. 12. 

Las pérdidas internas en los TC son de igual naturaleza que en la TV y TG. 
En principio es, pues, aplicable a los TC lo dicho en las Secs. 6.2.1 a 6.2.5. 

Un escalonamiento de TC consta también de una corona fija y una móvil; 
pero en los TC la corona fija no precede; sino que sigue a la corona móvil. La 
ecuación de Euler para un escalonamiento de TC es la Ec. (5-32), a saber: 


cj—c uij-u ww 
AY S 2 Y 2 ry 1 2 
2 2 2 


y si el compresor es axial [ Ec. 5-3 


2 


соп los subíndices 1, 2 y 3 la entrada y salida de la corona móvil у Іа salida de la 
corona fija del escalonamiento, se comprueba fácilmente que 


Ahm = salto entálpico en la corona móvil = 
2 s] 
ijui, wi wi (6-23) 


2 2 
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о bien 





en un escalonamiento de TC axial. 


C 
= (6-24) 





Аһ; =salto entálpico en la corona fija = 


ya que сү, o velocidad de entrada еп la corona móvil, suele ser igual a Cy, a fin 

de que la velocidad de entrada en la corona móvil siguiente (que es precisamente 

la velocidad de salida de la corona fija сз) sea igual a la de la corona móvil an- e 
terior. 


A mayor salto entálpico mayor presión por escalonamiento para un mismo ren- 

2225 " - Я , 
dimiento. Por tanto, se ha de procurar, según las Ecs. (6-23) y (6-24), que en el 
rodete haya una deceleración del flujo relativo, de manera que 

№: < Wi 
у en la corona fija una deceleración de la corriente absoluta, de manera que 
с=с > € 
Lo contrario sucede en ias TT, en las cuales el flujo se acelera en la corona 5 


fija y si el escalonamiento es de reacción también en la corona móvil. En otras € 
palabras 





Las coronas fijas (excepto las coronas inversoras de los escalonamientos Curtis, 
Sec. 10.11,1) y las móviles (еп los escalonamientos de reacción) de las TT funcio- 
nan como toberas; mientras que en los TC unas y otras funcionan como difusores. 

El flujo en las toberas (TV y unidad TG) es natural: mientras que en los difuso- 
res (TC) es antinatural, a saber, la presión aumenta en la dirección del flujo. el 
gradiente de presiones es adverso, hay tendencias a contracorrientes y a despren- 
dimientos (véase el fenómeno del “bombeo” en las Secs. 12.2 y 24.1.3). 


Los TC son máquinas esencialmente de peor rendimiento que las TV v TG, 
estando además expuestos a funcionamiento más inestable. 


Por la misma razón las bombas hidráulicas en igualdad de potencia muestran peor 
rendimiento que las turbinas hidráulicas, 


6.3.1. Pérdidas y ;, Y 2, Уз € Y s- 


De lo dicho en la sección anterior se desprende que las pérdidas y; e y, en las 
coronas fijas y móviles son en principio mayores en los TC que en las ТТ. o lo que 
es lo mismo los coeficientes de velocidad tanto de los álabes móviles como de los 
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fijos de los TC son algo inferiores a los aducidos para las TT en las Secs. 6.2.1 y 
6.2.2. Sin embargo, gracias a innumerables estudios teóricos y experimentales 
llevados a cabo, los coeficientes de velocidad de los TC modernos se diferencian 
ya muy poco de los de las TT. 

Las pérdidas уз por velocidad de salida en los TC muchas veces no se consi- 
deran, consiguiéndose mediante una difusión adecuada un aumento de presión 
muy eficiente. 


Las pérdidas ys por rozamiento de disco fueron tratadas en la Sec. 6.2.5 de 
una manera general, donde también se advirtió la ausencia de pérdidas por venti- 
lación en los TC por ser estos siempre de reacción y, por tanto, de admisión total. 

Por el contrario, las pérdidas intersticiales de los TC requieren un estudio 
especial. 


6.3.2. Pérdidas intersticiales 


En el TC axial de múltiples escalonamientos de la figura 6-11-b se producen 
pérdidas intersticiales exteriores g. e interiores 0; como en la TG de la figura 
6-11-a. Las pérdidas exteriores, que tienen aquí también menor importancia que 
las interiores, constituyen una pérdida de caudal de gas al exterior. En la figura los 
número 1, 2 y 3 corresponden a la entrada y salida de la corona móvil de un esca- 
lonamiento cualquiera y a la salida de la corona fija del escalonamiento. El fluído 
en 2 tiene normalmente más presión que en 1, y en 3 más que en 2. En los inters- 
ticios parte del fluído (la pérdida intersticial gi) retrocederá de nuevo a la entrada 
del rodete; de manera que tendrá que ser nuevamente impulsado por éste. El 
caudal g; es un “caudal de cortocircuito”, que recircula interiormente sin salir 
al exterior. En este caso el caudal útil será G y el caudal impulsado por el rodete 
o caudal teórico G + ge + gi. El caudal ge es impulsado por el rodete y se pierde 
en el exterior. 


Como ya vimos en la Sec. 6.2.4 en el diseño de las TT las pérdidas intersticiales 
internas se evalúan como pérdidas equivalentes de salto entálpico [Ec. 6.16)], 
que repercuten en el rendimiento interno (Sec. 6.5.3); mientras que las pérdidas 
intersticiales externas se evalúan como tales y repercuten como veremos (Sec. 
6.8.2.) en el rendimiento total. Por el contrario es costumbre en el diseño de los 
TC considerar tanto las pérdidas 9. como las 9; como pérdidas de caudal, que 
repercuten en el rendimiento volumétrico (Sec. 6.7.4). 


En la construcción de los TC, lo mismo que en las restantes máquinas térmicas, 
se hace uso frecuente de los cierres laberínticos, cuya misión es provocar un es- 
trangulamiento y pérdida de carga en el intersticio interno entre el rodete y la 
carcasa. reduciendo de esta manera g; y aumentando el rendimiento volumétrico 
de la máquina. 

Eckert, a base de estudios teóricos y experimentales ha construido el gráfico que se aduce en 
la figura 6-15. En este gráfico z es el número de elementos que constituye el laberinto, [es el 


coeficiente de caudal que depende de la geometría del laberinto. El uso de este gráfico para el 
cálculo de los laberintos de compresor se verá en la página 533. 
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gi у T? 

SA p2 

p2/p, según el número z de elementos del laberinto; Ту temperatura final, К; { = coeficiente 

adimensional de caudal, que depende de la geometría del laberinto, a saber para los laberintos 

dibujados a la derecha de la figura: (a) { = 1,29; (b) { = 1,46; (c) { = 1,29; (d) [ = 1,26; (e) 

$ =1,21; (f) [ = 0,955; (g) { = 1,49; (h) [ = 1,03; (i) £ = 0,755. En la ordenada se expresará: 
A en m?; gi en kg/s; pz en N/m? y T; en K. 


Fig. 6-15.—Caudal intersticial g; reducido ( en función de la relación de compresión 


6.4. Pérdidas internas en un escalonamiento de TM, funcionando fuera del punto 
nominal: pérdidas por choque. 

Una TM se suele diseñar buscando el óptimo rendimiento en el punto nominal 
0 de diseno, es decir, para un gasto másico, una potencia y un nümero de revolu- 
ciones bien determinado. Un buen proyecto ha de tender generalmente a reducir 
las pérdidas en el punto nominal, y con este fin se ha hecho el estudio de las pér- 
didas que precede. Sin embargo, al funcionar una TM fuera del punto nominal c 
de diseno el rendimiento baja fuertemente, debido sobre todo a la aparición de las 
pérdidas por choque, que vamos a estudiar en esta sección. 

La fig. 6-16 representa el desarrollo cilíndrico de la tobera y de la corona móvil 
siguiente de una TV o TG. En conexión con esta figura se explicarán las pérdidas 
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por choque, típicas de toda TM, y que son la causa de que en general el rendi- 
miento de una TM baja, a veces considerablemente, al apartarse el punto de fun- 


cionamiento del punto nominal o de diseño. 


Co 





Fig. 6-16.—Pérdidas por choque en las TM. 


Supondremos que el rodete de la fig. 6-16 deberá girar a un número n constante 
de rpm (caso, por ejemplo, de una TT que acciona un alternador) y. por tanto, 
en el radio en el cual está hecho el corte cilíndrico de la figura, и = cte. En carga 
normal, o carga nominal, la velocidad absoluta del fluído a la entrada del rodete 
es c, y la velocidad relativa a la entrada w; es tangente a la superficie del álabe, 
y por tanto, en el punto de diseño no hay choque (rendimiento máximo). 

Si la carga aumenta el consumo de vapor es mayor y si la sección de salida de la 
tobera no aumenta la velocidad c, aumenta, por ejemplo, en un 25%, Siendo 
«| constante y и también la velocidad (м), 25 ya no es tangente al álabe. Se 
produce el llamado choque positivo, porque al producirse sobre la cara anterior 
del álabe produce un empuje sobre el rodete en el mismo sentido del giro del 
mismo. En efecto, si aumentase u el choque desaparecería. 


Si por el contrario la carga disminuye, c, disminuye también, por ejemplo, 
en un 25%. Tampoco la velocidad (м, )о 75 es tangente al álabe. Ahora se pro- 
duce un choque negativo sobre el dorso del álabe. Este choque frena al rodete 
y desaparecería, si la velocidad u de la corona móvil fuera menor. 


Las pérdidas de choque mucho menores, que se producen también en el punto 
de diseño (porque no es posible lograr que todas las partículas de fluído incidan 
еп el rodete con el mismo ángulo $,) están ya englobadas en las pérdidas de los 
álabes fijos y móviles y por velocidad de salida utilizadas anteriormente. 
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Las pérdidas de choque que se producen en funcionamiento distinto del de 
diseño no pertenecen directamente al diseño de la máquina, y se determinan 
experimentalmente en el banco de pruebas. 

Aunque en la figura 6-16 se han explicado las pérdidas de choque producidas al 
variar Сү respecto a su valor de diseño, es evidente que puede producirse el choque 
tambiém si varía и por variar el número de revoluciones del rotor (por ejemplo en 
la TG que accionase un camión) o varía f, al variar la orientación de los álabes 
(como sería el caso de un compresor de álabes orientables), y en general siempre 
que el ángulo 8, del triángulo de velocidades de la corriente por cualquiera de los 
motivos enunciados no coincida con el ángulo $; que forma la tangente del álabe 
con la dirección negativa de u. 


6.5. Saltos entálpicos y rendimientos periférico e interno de un escalonamiento 
de TMT 
6.5.1. Trabajo periférico de las TM o energía intercambiada en el rodete 

Las expresiones antiguas “trabajo específico periférico”, o bien abreviada- 
mente “trabajo periférico” o “potencia periférica”, no son muy felices: pero ruti- 
nariamente se siguen utilizando en la técnica. 

El trabajo periférico W, es el ejercido por el fluído en el rodete (positivo: TV y 
TG) o el que el rodete ejerce sobre el fluído (negativo: TC). Al mismo tiempo el 
rodete y el fluído intercambian la “energía periférica”, AY,. Los álabes ocupan 
la “periferia” del rodete, de ahí el nombre dado a la energía intercambiada en los 
mismos. Recordando la deducción de la Ecuación de Euler (Secs. 5.2 a 5.4) el 
trabajo específico periférico no es otra cosa que el expresado por dicha ecuación. 
a saber 


Wy, 7 AY, =U; Ciu — Uz Cu (6-25) 

(Trabajo específico periférico de un escalonamiento de ТУ y TG) 
En los TC la expresión (6-25) es negativa, como acabamos de indicar. Para no 
arrastrar en todas las fórmulas el signo negativo por una parte, y por otra porque 


en las TMG es más significativo expresar la energía comunicada al fluído. se 
tendrá: 


Wu = AY, =U2 Cu — Чу Cru (6-26) 


(Trabajo específico periférico de un escalonamiento de TC) 


Recordemos que las Ecs. (6-25) y (6-26) son válidas sólo en la hipótesis de la 
teoría unidimensional. Más adelante (Sec. 6.5.5) estudiaremos hasta qué punto 
esta teoría es válida en la práctica. Hecha esta salvedad la Ec. (6-25) o (6-26) re- 
presenta la energía (específica) intercambiada entre el fluído y rodete; pero para- 
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dójicamente, en las TT representa casi la energía útil; mientras que en los TC 
representa casi la energía teórica o energía de accionamiento (tanto en las TT 
como en los TC representa casi la energía en el eje). 


Para explicar esta paradoja permítasenos una comparación trivial que creenros puede ter- 
minar de aclarar este punto tan importante, 

1) Un turista antes de salir de su patria coge en casa la cartera con dinero de su país, gasta 
lo necesario en el viaje y, al llegar a su punto de destino, cambia en el banco todas las divisas 
sobrantes; a continuación toma el autobüs y llega al hotel, El cambio de divisas en el banco 
equivale en este ejemplo al cambio de energía en el rodete. En este primer caso el dinero en mo- 
neda local que recibe en el banco es casi el mismo que tiene en el hotel, el útil con el cual 
cuenta para sus vacaciones, salvo el pequeño gasto del autobús; pero es considerablemente 
menor que el que tenía en su país por los gastos del viaje (avión, taxis, restaurantes). Esto es lo 
que sucede en las TT y en general en las TMM, de toda la energía inicial las pérdidas principales 
tienen lugar en el viaje hasta llegar al rodete, luego sólo se pierde una pequena cantidad (roza- 
miento de disco y ventilación y pérdidas mecánicas). La energía intercambiada en el rodete 
es casi la energía ütil. 

2) El proceso en un TC, y en general en las TMG, es precisamente el contrario. El turista 
regresa a su país, sale del hotel hacia el banco, gastando un poco de dinero en el autobús, en 
el banco cambia todo el dinero que posee, que es casi el mismo que tenía en el hotel; pero 
luego en el viaje tienen lugar los gastos principales (avión, taxis, restaurantes). Así sucede en 
el TC. La energía mecánica de accionamiento o energía teórica es casi la energía comunicada 
en el rodete, salvo las pérdidas por rozamiento de disco y las pérdidas mecánicas. Las pérdidas 
principales tienen lugar desde el rodete hasta la salida de la máquina. La energía ütil comuni- 
cada al fluído es considerablemente menor que la intercambiada en el rodete. 


En resumen (siempre en la hipótesis de la teoría unidimensional) el trabajo 
periférico o energía especifica intercambiada en el rodete: 


es el expresado por la ecuación de Euler en todas las TM; 
— es casi la energía útil mecánica en las TMM; 


— es casi la energía mecánica de accionamiento en las TMG. 
6.5.2. Salto entálpico periférico de un escalonamiento de TT 
a) Expresión mecánica 


La energía equivalente al trabajo de un escalonamiento es el salto entálpico 
periférico del mismo [Ecs. (6-25) y (6-26)]: 


AY, =U; Ciu — U? Cru TT 
AY, =0и, Си = ш сы TC 


о bien 


AYu =u (Ciu — Cay) TT axiales 
AY, =U (Cu —c,) TC axiales 


(6-27) 


(Salto periférico, expresión mecánica) 
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b) Expresión termodinámica 
Salto a.i. total teórico o trabajo puesto a disposición de un escalonamiento. 
El trabajo a.i. total puesto a disposición de la TT completa o salto a.i. total en 
la máquina Y, es, segün lo dicho en pág. 000: 
сё — c? 


Y,-heg —hx + 





Жр (Ze — zę} 


donde el subíndice E designa la entrada y K la salida de la máquina. 
El salto a.i. total o energía puesta a disposición del escalonamiento AY, si se 
recuerda lo estudiado en la Sec. 6.2.3, tendrá la expresión siguiente: 


có ci 
AY, = АҺ, e D (6-28) 
cà c 
Además en un escalonamiento intermedio EXE. e A 


donde A Y, salto a.i. total en el escalonamiento; 
Ө — factor de recuperación de energía cinética; 
ср — velocidad de salida del escalonamiento precedente al considerado; 


с; — velocidad de salida del escalonamiento considerado. 
En la Ec. (6-28): 


— Ө = 1 (recuperación total). También el caso. por ejemplo, de la unidad TG 
de un turborreactor o turbohélice en que la energía cinética es energía ütil 
aprovechable en la propulsión. 


— 0 < Ө < 1 (recuperación parcial) escalonamiento intermedio, o primero al 
que siguen otros. 


— Ө (recuperación nula) si la turbina es simple, si el escalonamiento es el últi- 
mo de toda la turbina o si detrás hay una zona de remanso. 


Expresión termodinámica del salto entálpico periférico (en función de las pérdidas). 


El salto entálpico periférico, o la energía intercambiada en un escalonamiento, 
AY, será igual a la energía puesta a disposición del escalonamiento [Ec. (6-28)] 
menos las pérdidas en la corona fija y, (Sec. 6.2.1), las pérdidas en la corona 
móvil уз (Sec. 6.2.2), las pérdidas por velocidad de salida уз (Sec. 6.2.3) y las 
pérdidas intersticiales internas y4 (Sec. 6.2.4). Es decir: 


cà с? ci 
AY, =Ah, ás Y а= (1 = Mn cs 
c – сі 
= дһ, + а УУ cya t 


(6-29) 


(Salto periférico, expresión termodinüm:ca) 


„ 


cj 





со 
(1) En la práctica puede hacerse =0 con suficiente aproximación. 
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Si el escalonamiento es de acción las pérdidas intersticiales pueden despreciarse, 
siendo en la Ec. (6-29) y4 =0. 


Igualando las Ecs. (6-27) y (6-29) se obtiene la siguiente expresión, que liga el 
estudio mecánico y termodinámico de un escalonamiento de TT: 


AY, =u; Ciu — U2 С = äh === 1 0 a (6-30) 


6.5.3. Salto entálpico interno y rendimiento interno nie de un escalona- 
miento de TT. 


El salto interno AY; de un escalonamiento de TT es el salto remanente del sal- 
to a.i. total en el escalonamiento AY, deducidas todas las pérdidas internas, o 
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Fig. 6-17.—Proceso de expansión en una TV de tres escalonamientos con recuperación total 
(1 escalonamiento), recuperación parcial (II escalonamiento) y recuperación nula (escalona- 
miento III) de la velocidad de salida. 


6. PERDIDAS, SALTOS ENTALPICOS, RENDIMIENTOS Y POTENCIAS 217 


dicho de otra manera, es el salto periférico (= energía trasmitida al rodete) 
[Ec. (6-30)] deducidas las pérdidas por ventilación y rozamiento de disco. Es 
decir: 

2 


сф с 
AY, cahy + у 7 Ya УАУ — Ys (6-31) 


En esta ültima ecuación pueden ocurrir, como ya hemos dicho, tres casos, que 
se representan en la figura 6-17, donde puede verse el proceso de expansión a.i. 
y real en una TV de tres escalonamientos. En el primer escalonamiento hemos su- 
puesto que ocurre el primer caso: O = 1 (recuperación total), en el segundo 
1 > Ө >O (recuperación parcial) y en el tercero Ө = 0 (recuperación nula). En 
dicha figura se han acotado los saltos internos totales en cada caso Д Ү;. así como 
los saltos a.i. totales y los saltos entálpicos estáticos Ah,. Finalmente se ha aco- 
tado el salto a.i. total en la turbina Y,, el salto interno total Yj, las pérdidas por 
velocidad de salida del último escalonamiento уз y las pérdidas internas totales 
de toda la turbina Ey; (Véase la Sec. 6.8.1). 

Adviértase una vez más la notación: 

AY, — Salto a.i. total puesto a disposición del escalonamiento; 
AY; — Salto interno total del escalonamiento ; 

Y. — Salto a.i. total puesto a disposición de toda la TT; 

Y; — Salto interno total de toda la TT. 

El rendimiento interno de un escalonamiento de TT será: 


AY, 
AY, 





Tie (6-32) 


donde A Y; — salto interno total en el escalonamiento [Ec. (6-31)]' 
AY, — salto a.i. total puesto a disposición del escalonamiento [ Ec. (6-28)]. 


6.5.4. Salto entálpico periférico de un escalonamiento de TC. 
El trabajo periférico (específico) y el salto entálpico periférico comunicado al 
fluído en un escalonamiento de TC, es segün la Ec. (6-26) 


W, = AY, = u; C2u — Чу Су (6-33) 


(subíndices 1 y 2 — entrada y salida del rodete). 


En el TC adiabático (no refrigerado único del cual tratamos en el presente 
capítulo), Q = 0. Aplicando el primer principio entre la entrada y salida del esca- 
lonamiento (secciones 1 y 3), se tendrá: 


cá ci 
Miis [(». «mc (v. +3] == (hatos — №) = Ahio (6-34) 
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(subíndice 3 — salida del difusor o corona fija, colocada en el compresor detrás de 
la corona móvil). 

donde Аһ — salto entálpico total del escalonamiento. El signo — indica que el 

trabajo del compresor es negativo, y sobreentendido esto, en adelante puede 

prescindirse de él. 

La Ec. (6-34) es aplicable tanto al trabajo ideal como al real. pero en uno y otro 
caso el salto entálpico será distinto. El trabajo a.i. de un escalonamiento lo desig- 
naremos A Y,, como en las TT. 

En la figura 6-18 se representa el proceso ideal y el real de un escalonamiento 
de TC en el plano hs, siendo 


pi presión estática dé entrada en el escalonamiento: 

Pitot — presión total o presión de estancamiento en el mismo punto; 

P2 presión estática г. la salida del rodete y entrada del difusor; 

P3 — presión estática a la salida del difusor y salida del escalonamiento; 


Patot presión total o presión de estancamiento en el mismo punto, (véase el 
diseño 5, pág. 530). 





Fig. 6-18,—Proceso ideal y real en un escalona- 
miento de TC, 








En la misma figura 


- la recta 1-25-36 representa el proceso a.i. 
— la curva 1-2-3 representa el proceso real con aumento de entropía, a causa 
de las pérdidas en los álabes móviles y fijos. 
: f сз — Ci 
AY, — salto a.i. total en el escalonamiento = Ah, + ———— 
AY, — salto periférico, correspondiente a la energía intercambiada en el rode- 
te -AY, t y, +y» 
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Según lo dicho en la Sec. 6.5.1 la energía de accionamiento, descartada la pe- 
queña pérdida mecánica y la absorbida por el rozamiento de disco, se intercambia 
con el fluído. En los TC la pérdida intersticial, según lo dicho en la Sec. 6.2.4 la 
consideraremos como pérdida de caudal. 


6.5.5. La teoría unidimensional en las TM y el factor de disminución de tra- 
bajo en las TMG 


La ecuación de Euler (Cap. 5) fue deducida en la hipótesis de la teoría unidi- 
mensional, o sea suponiendo número infinito de álabes. 


El diseño de las TMM, basado en la hipótesis de la teoría unidimensional es 
totalmente satisfactorio. En efecto el trabajo periférico calculado por la ecuación 
de Euler es igual al trabajo útil, previamente descontadas las pérdidas por roza- 
miento de disco y ventilación y las pérdidas mecánicas. Lo contrario sucede en las 
TMG, en las cuales al adicionar la energía útil específica con las pérdidas en los 
álabes fijos y móviles y las pérdidas por rozamiento de disco se obtiene una ener- 
gía específica teórica inferior a la expresada por la ecuación de Euler. 

Este hecho que se conoce con el nombre de paradoja de la teoría unidimen- 
sional se resuelve en los TC, lo mismo que en todas las TMG distinguiendo entre el 
trabajo teórico comunicado al fluído con el número infinito y finito de álabes. 
Al primero, expresado por la ecuación de Euler basada en la teoría unidimensional 
[Ec. (6-33)], designaremos de ahora en adelante por Wy, оо al trabajo teórico con 
número infinito de álabes, reservando W, para el verdadero trabajo comunicado 
al fluído en el rodete, que denominaremos trabajo teórico con número finito de 
álabes. 9 


En los TC, como en toda TMG, se verifica: 
Wa X Wio 


donde W, trabajo teórico con número finito de álabes: 
Wiss — trabajo teórico con número infinito de álabes. 


о bien 


М, = AY, =e;,Wioo = €z АҮ, (TC radia!) 
М, = AY, = ОМ = АҮ, (TC axial) 


donde е,, Q < 1 — factor de disminución de trabajo. en el TC radial y en el TC 
axial respectivamente. 


(1) Permítasenos una aclaración de tipo didáctico. La palabra teórica en el estudio de las 
máquinas no se opone a real, sino a útil. Así la energía específica teórica es tan real que es me- 
dible: en un TC es la energía realmente comunicada al fluído; el fiuído a consecuencia de haber 
recibido esta energía tiene un nuevo estado termodinámico real y medible, En un TC esto se 
refiere al trabajo teórico del compresor real con número finito de álabes W,, no al Моо, que 
no ез real, sino el que se le habría comunicado a un TC ideal con número infinito de álabes. 
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El factor de disminución de trabajo depende del número de álabes, y no es un 
rendimiento, porque la diferencia Waco — Wa no es una pérdida. Al aumentar el 
número de álabes aumenta e, (o bien 2) y рага un mismo Wuoe (por tanto, para 
una misma geometría y rpm) el rodete absorbe más trabajo W, (1. 


El factor de disminución de trabajo en los TC suele ser del orden de 0,85. 


6.5.6. Salto entálpico interno de un escalonamiento de TC. 


El salto interno de un escalonamiento de TC es el salto a.i. total adicionado con 
todas las pérdidas internas, o dicho de otra manera, el salto periférico adicionado 
con las pérdidas por rozamiento de disco. Las pérdidas intersticiales y4 en los TC 
no se consideran, porque en ellos las pérdidas intersticiales internas y externas 
se evalúan como pérdidas de caudal másico. Por tanto: 


АҮ =АҮ, ty, +y2+V5=4AY, + ys 


El rendimiento interno de un escalonamiento de TC será: 
Mie === (6-35) 


En los TC se tienen en cuenta las energías cinéticas considerando magnitudes 


totales o de estancamiento (Véase Sec. 12.12. Diseño 5). 
(Véanse problemas 14, 25, 34, 38, 49, y 50). 


6.6. Rendimientos y potencias periféricas e internas de las TMT de un solo esca- 
lonamiento 


Con lo que hasta aquí llevamos expuesto podemos ya definir los rendimientos 
y potencias periféricas e internas de las TMT simples o de un solo escalonamiento, 
primero de las TT y luego de los TC. 


6.6.1. Rendimientos y potencias periféricas e internas de las TT de un solo 
escalonamiento 


Empecemos definiendo la velocidad a.i. C, : 


Velocidad a.i. de una TT 

La velocidad a.i. C, de una TT es la velocidad teórica que adquiría el fluído, si 
toda la energía disponible a la entrada de la TT se transformase a.i. en energía 
cinética hasta la presión final. Por tanto: 
(1) En el diseno de un TC en general interesará desde el punto de vista económico (aunque 
esto no tenga relación con el rendimiento) alcanzar un factor de disminución de trabajo ele- 
vado, porque para un mismo diámetro exterior, y por tanto para un mismo precio, el TC co- 


municará mayor trabajo al fluído; pero también el trabajo gastado será mayor, de manera que 
un factor de disminución de trabajo elevado no significa mayor rendimiento. 
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C,=V 24h. * ci = y 2Y; (6-37) 


(Velocidad a.i. de una TT) 


El segundo miembro de (6-36) representa la energía puesta a disposición de la 
turbina. (1. 

Siendo Ah,r, Аһ, los saltos entálpicos correspondientes a la corona fija y co- 
rona móvil, de manera que 


Ah, = Аһуг + Ahsm 
la velocidad real de salida de la tobera o corona fija será: 
c; =kp /2(1— o) Ah, + cá (6-39) 


y si, como a veces ocurre, cà puede despreciarse en comparación con с? se tendrá 
aproximadamente: 


с„=С; к Eg (6-40) 


donde o — grado de reacción (Sec. 5.6): 
Кг — coeficiente de velocidad de la tobera (Sec. 6.2.1). 


Rendimiento periférico de una TT de un escalonamiento 


Este rendimiento se define así: 
RU Lem (641) 


Teniendo en cuenta la Ec. (6-37) se tendrá: 








_ 2 (u Ciu — Uz Cau) 
A OE 
o bien 2u (Cu — Cu) 
пц = + (6-42) 


У 


рага los escalonamientos de las TT axiales. 


(1) Así mismo podría definirse la С, de un escalonamiento de una TT múltiple, que, según 


la Ec. (6-28), sería la siguiente: 
C, 7 \/2 Ah, * cà —0 cà (6-38) 
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El rendimiento periférico de las TMT es el equivalente al rendimiento hidráulico de 
las TMH. El valor de uno u otro rendimiento oscila entre 0,8 y 0,95, siendo mayor en 
las TM axiales que en las radiales. En casos particulares se llega hasta 0,98. 


La potencia (periférica, interna, efectiva, etc...) se obtiene en general multi- 
plicando la energía específica respectiva, o energía por kg (S/), por el gasto má- 
sico en kg/s (S/) que atraviesa la máquina. Es decir: 

kJ k 
P (kW) = (5) G (3) SI (6-43) 
kg $ 3 


Por tanto, 


Potencia periférica, Р, de una TT de un escalonamiento 
Ра =AY, -G 


Rendimientos de la tobera o corona fija y de la corona móvil de una turbina 
de acción de un escalonamiento 

Siendo с, la velocidad absoluta real a la salida de la corona fija, se tendra 
para el rendimiento de la tobera, que sólo tiene en cuenta las pérdidas en la 
misma: 


с? ci ci 


Mob E > SE >= == (6-44) 
(boc CP 2ah+c 

y para el rendimiento del álabe que sólo tiene en cuenta las pérdidas en los álabes 

móviles y las pérdidas por velocidad de salida: 

_ 20 Ac, 


^ (6-45) 
ci 


Na 
para las turbinas axiales. Verificándose además que 


Nu = поь Na 


El rendimiento interno de las TT de un escalonamiento, coincidirá con el nj. 
de un escalonamiento de las TT de varios escalonamientos: 


_ AY; 


Nc 
Lu AY, 


siendo el numerador el salto interno energético total aprovechado y el denomi- 
nador el salto total a.i. puesto a disposición de la TT. 


Las potencias periférica e interna de las TT de un sólo escalonamiento, tenien- 
do en cuenta la Ec. (6-43), tendrán las expresiones siguientes: 


P, GAY, P; GAY, 
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Del rendimiento interno de un escalonamiento depende el rendimiento interno 
de una TM, el cual es el verdadero índice del grado de perfección con que ésta 
ha sido diseñada y construida. 

El rendimiento interno de un escalonamiento de TT (TV o TG) excede actual- 
mente el 90% en las grandes unidades y puede ser inferior al 30% en las unida- 
des pequeñas, por ejemplo, en las TV destinadas al accionamiento de B o TC 
pequeños. 

(Véanse problemas 14, 16, 22, 24, 25, 26, 32, 38, 49 y 50). 


6.6.2. Rendimientos y potencias periféricas e internas de los TC de un solo 
escalonamiento 


Rendimiento periférico de un escalonamiento: 








AY, pa 
"nu = s 
u AY, 
El rendimiento periférico de un escalonamiento de TC se llama a veces rendimiento _ ^ 


hidráulico lo cual no es de extrañar porque el diseño de los TC se ha hecho muchas : 
veces paralelamente al de las bombas hidráulicas y se ha llevado a cabo incluso por las , 
mismas casas constructoras. 1 
Los escalonamientos de los TC suelen diseñarse de manera que la velocidad : 
de salida del difusor cz.que es la velocidad de entrada en el escalonamiento 
siguiente, sea aproximadamente igual a la velocidad de entrada del escalona- 
miento considerado с). Si c, = сз, se tendrá AY, = Ah, e AY, = AY, (ambos 
saltos entálpicos estáticos acotados en la figura 6-18); con lo cual 


Potencia periférica, o potencia intercambiada en la corona móvil: 
А Үн Ө 
Р„=АҮ„ (G* gi + 9.)= = 


v 


donde ",— rendimiento volumétrico, que se definirá en la Sec. 6.7.4; ya que el 
rodete absorbe potencia para impulsar el caudal ütil más las pérdidas. 


Rendimiento interno: 





que coincide con el nie de un escalonamiento de TC de varios escalonamientos 
[véase Ec. (6-35)]. 
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Potencia interna: 


AY¡G 
P¡=AY;¡ (G + gi + ge) = —— 


у 


(Véanse problemas 37 y 38). 


6.7. Pérdidas externas, rendimientos y potencias de las TMT de múltiples esca- 
lonamientos. 

Las pérdidas que se estudian a continuación se llaman pérdidas externas, por- 
que aunque una parte mínima puede también recalentar el fluído de trabajo (el 
cojinete que se calienta, por ejemplo. puede también recalentar el fluído), prác- 
ticamente pasan en su totalidad al exterior en forma de calor. 

Las pérdidas externas se clasifican en tres grupos: a) pérdidas mecánicas que 
absorben parte de la potencia mecánica trasmitida al (TMM) o por (TMG) el 
rotor; b) pérdidas de calor al exterior por radiación y conducción, que pasa al 
exterior en forma de calor у c) pérdidas intersticiales externas, que producen 
una disminución del gasto útil y pasan al exterior en forma de caudal 


6.7.1. Pérdidas de potencia mecánicas, AP,,,. 


Las pérdidas mecánicas son función de la velocidad más que del gasto, y redu- 
cen la potencia útil en las TMM, o aumentan la potencia de accionamiento en las 
TMG. 

Las pérdidas mecánicas se consideran pérdidas de potencia AP,,. y se pueden 
clasificar en los cuatro grupos siguientes: 

1) Pérdidas por rozamiento en los cojinetes, AP, y. En los cojinetes de bolas 

y rodillos la pérdida es muy pequeña. En los cojinetes lisos es mucho mayor. 
El número de soportes en las TV de varios cuerpos suele ser de dos por 
cuerpo de turbina. (Véase la Sec. 21.1.6). En estas turbinas los cojinetes 
suelen ser lisos con revestimiento antifricción y con lubricación de aceite a 
presión. La eliminación del empuje axial (véase la Sec. 21.1.8) exige a veces 
el empleo de cojinetes de empuje. 

2) Pérdidas por rozamiento en las empaquetaduras, АР, Las pérdidas 1) 
y 2) alcanzan hoy valores mínimos que no llegan a veces al 1% de la po- 
tencia en el eje, siendo mayor en las pequeñas unidades, por ejemplo, del 
orden del 5%, 


3) Pérdidas en la transmisión, APm3 en aquellas TV y TG, como la de la figu- 
ra 6-1, en que el eje de la turbina transmite la potencia al eje de salida a 
través de engranajes reductores. 

4) Pérdidas por accionamiento de aparatos auxiliares, АР (bomba de pre 


sión de aceite para el regulador de velocidad, accionamiento del motoi 
síncrono del taquímetro, etc...). 
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El accionamiento de la bomba de alimentación en el ciclo de la TV no se 
incluye entre las pérdidas mecánicas de la turbina: sino que su trabajo se 
resta del trabajo de la turbina para obtener el trabajo neto del ciclo. Lo 
mismo se diga del trabajo del TC en el ciclo de la TG. 


6.7.2.Pérdidas de calor por radiación y conducción al exterior, О, 


En las TV y TG la transmisión de calor al exterior por radiación y conducción 
supone una pérdida que reduce la energía transmitida al eje de la máquina, como 
puede verse fácilmente en la Ec. (5-15) donde Qoz sería negativo. 


La práctica común, que seguiremos también nosotros en este libro, consiste en 
suponer que la expansión en la TT es adiabática. y tener en cuenta las pérdidas de 
calor por radiación y conducción al final, si son importantes, disminuyendo esti- 
mativamente el salto entálrico, ya que al pasar О al exterior disminuye la ental- 
pía del fluído. Se produce un enfriamiento, en vez del recalentamiento considera- 
do en las pérdidas internas. 

Este manera de proceder está especialmente justificada en las TV, donde en ge- 
neral estas pérdidas de calor al exterior son pequeñas. y generalmente desprecia- 
bles. Las altas temperaturas suelen tener lugar sólo en los primeros escalonamien- 
tos de las TV, o en los dos primeros escalonamientos de la doble corona Curtis 
inicial (véase diseño 3, pág. 430), es decir, en una parte relativamente pequeña 
de la misma, en que el diámetro también es pequeño. 

En las TG las temperaturas son más elevadas y estas pérdidas suelen ser mayo- 
res; aun suponiendo que se calorifugen esmeradamente, como suele hacerse con 
todos los conductos e incluso con la turbina misma. En la zona de baja presión 
en el conducto de escape la diferencia de temperaturas en el interior de la turbina 
y en el exterior es muy pequeña y no se necesita aislamiento. Sin embargo, en los 
motores-TG pequeños las pérdidas relativas por radiación pueden suponer varias 
unidades por ciento. 

En los TC el calor radiado al exterior О, refrigera la máquina y reduce el trabajo 
de compresión. (Véase la Sec. 12.5). 


6.7.3. Pérdidas de caudal intersticiales externas, ge 


Se producen en el juego entre el eje y la carcasa (véase figura 6-11), o sea, 
en todo lugar donde el eje atraviesa el estátor de la máquina. En el extremo de alta 
presión hay fuga de vapor o gas al exterior. En el extremo de baja presión, si aún 
reina presión superior a la atmosférica, como en las TG o en las TV sin condensa- 
ción o de contrapresión (véase Sec. 10.4), también se producen estas pérdidas; 
aunque sean naturalmente mucho menores. Por otra parte, en la TV de condensa- 
ción entra aire en la turbina por el lado del condensador, lo cual acarrea una dis- 
minución del salto entálpico. 

Las pérdidas exteriores son mucho menos importantes que las interiores, y lle- 
gan a ser prácticamente despreciables si se reduce el juego entre el eje y el estátor, 
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y se utilizan las empaquetaduras laberínticas, los anillos de grafito o los cierres de 
agua, vapor o aire. Los cierres de agua o vapor se utilizan para impedir la entrada 
de aire en la parte de baja presión de las TV y los cierres de aire se utilizan sobre 
todo en las TG. Más adelante (Sec. 21.2.3) se tratará de los diversos tipos de 
cierres y laberintos. 


6.7.4. Rendimiento volumétrico de los TC. 

Recordando lo dicho en las Secs. 6.2.4, 6.3.2 y 6.7.3 sobre las pérdidas 
intersticiales internas y externas en las TMT, se puede definir un rendimiento vo- 
lumétrico en general, n,, así como los rendimientos volumétricos de las TT y de 
los TC, nyt y nyc: 


Caudal ütil 


"У = Caudal teórico 


CEN S сог 
пут TRA. z a (6-46) 
G G 


ER es ЭЛ Mm 
G*g.*g G+g 





Nyc (6-47) 


En las Ecs. (6-46) y (6-47) G es el caudal másico medido a la entrada (TMM), o 
a la salida (TMG), y representa el caudal teórico o caudal suministrado a la máqui- 
na (TMM); o bien el caudal útil, o suministrado por la máquina (TMG). 


Las fórmulas (6-46) y (6-47) son igualmente aplicables a las TMH, turbinas y bombas 
respectivamente. 


En las TT se ha hecho poco uso del 7, т ; considerándose las pérdidas intersticia- 
les internas como pérdidas de entalpía Y4 según la Ec. (6-16). El resultado obte- 
nido al calcular la potencia es siempre el mismo. Esto puede verse fácilmente, si se 
hace abstracción de las restantes pérdidas; despreciando además las pérdidas 
intersticiales externas ge: 

a) Cálculo de la potencia de una TT [véanse las Ecs. (6-43) y (6-46)] conside- 
rando las pérdidas intersticiales como pérdidas de caudal: 


P=n, G Y, = (G— 9) Y, (6-48) 


donde Y, — salto a.i. total. 


(El n, de las TT modernas es muy elevado; hasta un 99 5). 


b) Cálculo de la potencia de una TT considerando las pérdidas intersticiales 
internas como pérdidas de entalpía [véase la Ec. (6-16)]: 


P=G (Y, —ya)=G (v. - 9) =16 ору, 
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que coincide con la Ec. (6-48). 


En la práctica de los TC, por analogía con los ventiladores y las bombas, se hace 
uso más frecuente del rendimiento volumétrico, considerándose las pérdidas in- 
tersticiales internas y externas como pérdidas de caudal no de salto entálpico. 


6.7.5. Resumen de las pérdidas en las TMT 
a) Pérdidas internas 


Las pérdidas internas incrementan la entalpía final, y disminuyen por consi- 
guiente, el salto entálpico útil (TT) o aumentan el salto entálpico interno (TC): 


yi pérdidas en las toberas o coronas fijas; 

у; — pérdidas en las coronas móviles; 

Уз — pérdidas por velocidad de salida; 

Ya — pérdidas intersticiales (en las TC no se tienen en cuenta en el y4 sino 
en el ny); 

Ys — pérdidas por rozamiento de disco y ventilación. 


Estas pérdidas en las TT pueden parcialmente recuperarse en los escalonamien- 
tos siguientes, no así en los TC. (Véase Sec. 6.8.1). 


b) Pérdidas externas 


(No incrementan la entalpía final del fluído y, por consiguiente, no suelen 
acotarse en el diagrama hs). 
AP, — pérdidas mecánicas (disminuyen la potencia útil. ТМТ o aumentan la 
potencia de accionamiento, TMG); 


О, -— pérdidas por radiación y conducción de calor al exterior (disminuyen 
el salto entálpico); 
ge — pérdidas intersticiales externas (disminuyen el caudal másico útil). 


6.8. Rendimientos y potencias de las TMT mültiples 


6.8.1. Rendimiento interno n; de una TMT en función del rendimiento in- 
terno de un escalonamiento ^ie: factor de recalentamiento. Potencia 
interna de una TMT. 


Hasta aquí hemos tratado del rendimiento nie de un escalonamiento de ТМТ 
(o de una ТМТ de un solo escalonamiento). Si suponemos que 7j. es el mismo en 
todos los escalonamientos, podría parecer a primera vista que el rendimiento in- 
terno de toda la TMT completa habría de ser igual al rendimiento interno de un 
escalonamiento. Esto, sin embargo, no es verdad por dos razones. La primera es 
que al final de la máquina la velocidad de salida es irrecuperable. Esta pérdida a 
veces es muy importante, como en las TV de condensación y afecta sólo al ülti- 
mo escalonamiento y al rendimiento interno de toda la máquina. De la segunda 
razón, exclusiva de las TMT trataremos en esta sección, estudiando por separado 
el llamado factor de recalentamiento en las TT y en los TC. 
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a) Factor de recalentamiento en las TT 


Consideremos para concretar los procesos de expansión ideal y real en una TV 
de tres escalonamientos; pero para más sencillez no consideremos ahora, como en 
la fig. 6-17, las diferencias de energía cinética, con lo cual los saltos a.i. totales 
se confunden con los saltos entálpicos estáticos AY = Ah. Este proceso se repre- 
senta en la figura 6-19. 

Llamando fni — rendimiento interno de un escalonamiento; 

ni — rendimiento interno de toda la turbina, 


observando la figura 6-19, y suponiendo para mayor sencillez que nje es igual en 
todos los escalonamientos. se tendrá: 





Ah; Хд Y Yi 
Ет SARENET 
Ah, ZAh, Y¿+Ah; v.(1 л 2) 
Y, У Ж (6-49) 


е <= 


ЕУ YPR- % 
Por tanto 
Ni =Ni R 


(Rendimiento interno de una TT en función del rendimiento interno de un escalonamiento) 


En efecto. mientras que la suma de los saltos internos de los escalonamientos 
es exactamente igual al salto interno de la turbina; la suma de los saltos a.i. de los 
escalonamientos es mayor (en el sumando Ah,)queel salto a.i. total de la turbina, 
como vamos a ver, verificándose que 


X Ah, 2 Y, +Ah, (6-50) 


donde Ah, — es la energía total recuperada. 


Esta recuperación de energía es una ventaja muy importante de las TT de varios 
escalonamientos. 


A la relación 
a -—— «1 (6-51) 
se le llama coeficiente de recalentamiento, y al valor 
R=1+a>1 (6-52) 


factor de recalentamiento. 
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El rendimiento interno de una TT es mayor que el rendimiento interno de un 
escalonamiento, e igual aproximadamente a este último multiplicado por el factor 
de recalentamiento. 

Se ha dicho con razón que el factor de recalentamiento es una propiedad de la 
geometría del diagrama de Mollier. En efecto, como las isobaras divergen en los 
planos hs y Ts, en la figura 6-19, por ejemplo, CD, > C, Ds, etc.; de donde se 
deduce inmediatamente la Ec. (6-50). 


El factor de recalentamiento de una TT puede determinarse con toda exactitud, 
mediante el diagrama hs del vapor de agua o del gas respectivo. o mediante el 
uso de tablas de vapor, aire, etc... 


A veces, en el proceso de diseño de una TMT, es útil poder estimar aproximadamente a y 
R, lo cual hacemos a continuación. 


Cálculo aproximado del coefi. iente de recalentamiento Q 
a) Gas perfecto: TG. 
A este caso corresponde la figura 6-20. El problema se ha simplificado mediante las siguien- 
tes hipótesis: 
La curva real de expansión A-D es una recta. 





> 

















Fig. 6-19.—Proceso de expansión en una TV de 3 escalonamientos 
con recuperación de calor. 
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Fig. 6-20.—Recuperación de calor en el plano Ts. 





— Las isobaras finales de cada escalonamiento pg, рс, Pp Se han escogido de manera que los 
saltos entálpicos internos de todos los escalonamientos Ал; sean iguales. 
— El rendimiento interno Nje es idéntico para todos los escalonamientos. 


Segün esto los triángulos A-B,-B; B-C,-C y C-D,-D son iguales. 


La pérdida de entalpía en el primer escalonamiento es: 
hg — has = área A, = A'-B,-B-B' (1) 
Así mismo la pérdida de entalpía en el segundo escalonamiento será: 
hc — he, = área A, = B'-C,-C-C' 
y en el tercer escalonamiento: 
ho — hp, = área A, = C'-D,-D-D' 


Por otra parte la pérdida de entalpía en toda la turbina será: 


hp — "pss = área Ao = А'-0,;;- D-D' 
En la figura se ve que: 
Ao <А +A, + A, 


Es decir, una porción Ah, de la entalpía perdida en cada escalonamiento es recuperada en los 
escalonamientos siguientes, siendo 


Ah, = área B,-B-C,-C-D,-D,,,-B, 
Si el nümero de escalonamientos fuera infinito, la energía recuperada sería: 
Аһ = área A-D-D,.. 
^ (2) En efecto, por ser la entalpía función de estado, para calcular el incremento de entalpía 


hg — hg, se puede imaginar un proceso cualquiera entre В yBs. Sea éste un proceso reversible 
isobárico. En este proceso Ah=hg — hg, =Q = área A'-B,-B-B'. 
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En virtud de las simplificaciones establecidas: 
i А TADA AD: 
A4 = área A-B,-B = área B-C,-C = área C-D,-D =— — —— 
2 
donde z — número de escalonamiento; pero 
Жж = реше 
Аһ = s А-0,,, .A'D' 
luego 
Аһ, 
pas 
Además se ve fácilmente que 
Ah z—1 
Ah, = Ah — iim т Аһ 
y dividiendo ambos miembros por Y, se tendrá 
Ah 2—1 Ah z—1 
ILL -2g-2 cardi orar Os (6-53) 
ҮЗ 2 Y z 
1 — PES 1 
Аһ x 72 A—D.., -A'D' = EJA (TA E Tos.) AS (6-54) 
Así mismo la pérdida en la turbina, área А 0 del trapecio A -Dss,-D-D' será: 
Mi +F 
AN AS (6-55) 
2 
la cual por otra parte será igual a 
A, -(1—m) Ys (6-56) 


Igualando los segundos miembros de (6-55) y (6-56) se tendrá: 
їл 
EH A 
Toss ЗЕ To 


introduciendo este valor de As en la Ec. (6-54) se tendrá: 
Ta — Tos 
Аһ 7(1—7) a e 
Toss ар To 
Según (6-51) se tendrá para el coeficiente de recalentamiento con número infinito de esca- 











lonamientos: 
Ta 
Ah A Tor 
=. A rye (6-57) 
Vi Tosss + To 1+ To 
Тош 


En el gas perfecto, suponiendo además y = cte., puede expresarse оо. еп función de la 


relación de expansión de toda la turbina, €, = pA/pp, 
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En efecto, según la Ec. (4-9): 


Ta 
Toss 


=T 





(6-58) 


Ta — To =ni (Ta = оте) 


Dividiendo esta última ecuación рог Tpsss, y sustituyendo a continuación 
expresado en la Ec. (6-58) se tiene: Dsss 


To 


To 555 





por su valor 





=P —m ler —1) (6-59) 


Sustituyendo los valores de Ta/Tbss y Tp/Tp,,, dados por las Ecs. (6-58) у (6-59) en la 
Ec. (6-57), después de algu ias transformaciones, se obtiene: 


INM КЕЛ] 


а = (6-60 
x 2*(1—n)(e? —1) ) 
El término (1 — 7) (є — 1) suele ser muy pequeño con respecto a 2, y en primera aproxi- 
mación en el denominador podrá despreciarse. Así, por ejemplo, para N; = 0,87, m = 0,275 y 
€. 78, (1 — Ul) (єє — 1) =0,1; con lo cual la Ec. (6-60) se simplifica, de manera que 





1 
ae T (1—11) (e? — 1) (6-61) 
A continuación se calcula & por la Ec. (6-53): 
2—1 
а = z о (6-62) 


y finalmente el factor de recalentamiento por la Ес. (6-52). 


De las Ecs. (6-61) y (6-62) se deduce que el factor de recalentamiento es mayor, a medida 
que aumenta: a) el número de escalonamientos; b) la relación de expansión de la turbina; c) las 
pérdidas (o disminuye 9); d) el coeficiente y de la a.i. 


Vapor de agua: TV. 


La Ec. (6-61) o la (6-62) es válida solamente para el gas perfecto. Para el vapor de agua Ro- 
binson (1) recomienda la obtención de O, mediante las curvas de la figura 6-21; y para obtener 
Q recomienda Robinson utilizar en vez de la Ec. (6-62) la fórmula siguiente: 


i — (^52) 
=0 терн 
2E. 0,2 


Los valores usuales de R, segün el nümero z de escalonamientos y segün el tipo 
de TV son aproximadamente los siguientes: 





TV de condensación (véase pág. 362) 


Para z < 6, В = 1,02; рагаг =ба 12, R = 1,02 a 1,04 y para z> 12, R = 1,05 
a1,1. 


(1) ROBINSON, E. L.: Report on Reheat Factors, “Mechanical Engineering, Feb. (1928)”. 
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Fig. 6-21.—Coeficiente de recalentamiento 
Q en función del salto a.i. para el vapor de 
agua, según Robinson, y en función del sobre- 
calentamiento (incremento de temperatura de 
saturación): curva 1: At = 0 (saturación); 
curva 2: At = 55,5 °С; curva 3: At=111 °С; 
curva 4: At = 166,5 °С; curva 5: Ât — 222?C. 








TV de contrapresión (véase pág. 362) 


Para z < 6, R = 1,02; paraz=6a 12, R = 1,02 a 1,03 y para z > 12, R = 1,04 
a 1,05. 

En las TV de contrapresión el factor R se acerca tanto más a 1 cuanto mayor 
es la contrapresión. En las ТМТ de un escalonamiento evidentemente В = 1, 


b) Factor de recalentamiento en los TC 


En los TC el factor de recalentamiento es adverso, siendo el rendimiento 
interno de un TC menor que el rendimiento interno de un escalonamiento. 


En efecto, considerando la figura 6-22, análoga a la figura 6-19 para las TT, 
que ya no requiere ulterior explicación, se ve inmediatamente que 


Mie ===; luego Ah, = п. Ahi 


y sumando para todos los escalonamientos, suponiendo Т igual para todos ellos: 


У Аһ, =Nje E Аһ 


о sea 
Y, t Ah, = Mic Y; (6-63) 
y dividiendo por Y; 
Nt Ah, 
— + — =, 
ҮҮ; : 
Por otra parte 
Аһ, Ай; У; 
—€€ ШЕ — Q— z а п 
Yi Y, i : 
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Fig. 6-22.—Factor de recalentamiento en un TC de 
tres escalonamientos. 








Llevando este valor a la Ec. (6-63) se tiene: 


ni (1+0)=Nj 


mo. (6-64) 


(Rendimiento interno de un TC en función del rendimiento interno de un escalonamiento) 


Ah; es también en los TC el aumento de entalpía (recalentamiento) producido 
por las pérdidas; pero esta energía no se recupera. 


El coeficiente o y el factor R se calculan en los TC por las mismas fórmulas que 
en la TG. En la figura 6-23 se representa % en función de la relación de compre- 
sión para diferentes valores del rendimiento interno de un escalonamiento. 


Las TMG tanto TMT como TMH experimentan una fuerte disminución de energía al 
aumentar el número de escalonamientos. Esto mismo sucede con las TH, las cuales por 
otra parte rara vez necesitan ser construídas con escalonamientos múltiples. Las TT 
recuperan parte de esta energía, y se prestan a múltiples escalonamientos. Esta ventaja 
se aprovecha sobre todo en la construcción de las TV. 


En resumen: Las TH múltiples a penas si se construyen. 


Las B y TC múltiples experimentan una fuerte reducción de rendimiento al aumentar el nú- 
mero de escalonamientos. 


En los TC a medida que aumenta la relación de compresión є. disminuye su rendimiento, 
por lo cual no se puede pasar de una relación de compresión máxima. Este máximo puede 
sobrepasarse con el avance tecnológico. 


Los motores-TG están sujetos а la misma limitación, ya que siempre €¿<€¿. Estaes la 
razón por la cual se emplean en ellos relaciones de compresión moderadas. Las TV y unidades- 
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Fig. 6-23, Coeficiente Qo de un TC. 002 
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TG múltiples tienen tanto mayor rendimiento cuanto mayor es el número de escalonamientos. 
Los elevados saltos entálpicos disponibles en las TV exigen gran número de escalonamientos 
para evitar las velocidades periféricas u excesivas, sin que se pierda, más aún, aumentándose 
con ello el rendimiento. Este hecho explica en gran parte el éxito alcanzado por la TV en las 
grandes centrales eléctricas. 


La TG libre (véase la Sec. 1.8.3) posee la misma ventaja que la TV; pero su empleo es muy 
limitado, estando normalmente alimentada por un TC, en el cual sí existe esta limitación. 


Teniendo en cuenta lo dicho en esta sección y en la Sec. 6.7,4, siendo la potencia interna 
la entregada por el fluído al eje (TT) o por el eje al fluído (TC), se tendrá: 
Potencia interna de una TT P; —(G ~ ge) Yi = GY; =G "lj; Ys 
s 


Potencia interna de un TC Pi = Су === 
v Tli 


6.8.2. Rendimiento mecánico, potencia en el eje y rendimiento total de las 
TMT de multiples escalonamientos 
Los rendimientos mecánico y total se consideran con relación a la unidad com- 
pleta, no a un escalonamiento. 
Las pérdidas mecánicas enumeradas en la Sec. 6.7.1 son pérdidas de potencia 
de toda la unidad. Gracias al estudio hecho en la Sec. 6.5.1 de la ecuación de 
Euler, se verá fácilmente que las pérdidas mecánicas: 
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a) en lasTT disminuyen la potencia interna hasta la potencia en el eje o poten- 
cia al freno (1), que en este caso es la potencia útil; 


b) en los TC aumentan la potencia interna hasta la potencia en el eje, que en 
este caso es la potencia de accionamiento. Se observará que el nombre de 
potencia en el eje P, es común para todas las TM. Por tanto, 


Rendimiento mecánico de una TT: 
nm == (6-65) 


(El nm de las grandes unidades sobrepasa el 99 %), 


Rendimiento mecánico de un TC: 
Pi 
Nm =p (6-66) 


donde P; — potencia interna; 
P, — potencia en el eje (potencia útil en una TT y potencia de acciona- 
miento de un TC). 


La expresión mecánica de la potencia en el eje es, según la Mecánica, 
P, (М) = М (т. №) o (rad/s) S/ 
válida también para todas las ТМ. 


Rendimiento total, nior 


Si Y, es el salto a.i. total en la TMT se tendrá, teniendo en cuenta las defini- 
ciones aducidas en la Sec. 6.8.1, así como las Ecs. (6-65) y (6-66): 


a) TT 
Pa > Р; Am = СҮ; Ni Nm = СҮ, nior (6-67) 


dond == 
onde Ntot GY 





tiene en cuenta todas las pérdidas internas y externas. 


5 


De (6-67) se deduce 
Тог 7 Ni Nm (6-68) 


No se confundirá el nto: de la turbina con el ne-» de la central (véase Sec. 3.7). 


(1) En la bibliografía técnica alemana la potencia en el eje se denomina con más propiedad 
“potencia en el acoplamiento”, porque la potencia que se pierde en los cojinetes también es 
potencia en el eje; pero no en el acoplamiento de la máquina conducida o conductora. 
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En las TV: 


de condensación (véase Sec. 10.3) т, = 0,8 a 0,88 
de contrapresión 1,517 0,7 a 0,86. 
(Los valores más altos corresponden a las TV de mayor potencia) 


b) TC 
fi GN. S 
Nm Ti Ny Nm Ntot 





Р. = 


donde 


de donde 
Tltot 7 Pli Ny Nm (6-69) 


siguiendo la práctica de considerar en los TC las pérdidas intersticiales como pér- 
didas de caudal másico, y en las TT como pérdidas de salto [compárense las Ecs. 


(6-68) y (6-69)]. 


PROBLEMAS 


Problema 15. 


En una TG se conocen los datos siguientes: relación de expansión en la turbina €, =7; ren- 
dimiento interno de la turbina Түт —0,9; número de escalonamientos z = 5; 


y-1 
Valor de m = —— = 0,27. 
Y 


Calcular el coeficiente de recalentamiento. 
Cálculos: 
ep =70,27 
Aplicando la Ec. (6-56) 
= 410,9) (е = 1) 
2+ (1 — 0,9) (єт – 1) 


y aplicando la Ec. (6-58): 
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Utilizando, sin embargo, la fórmula simplificada (6-57) se obtendría: 


1 
ое (1-09) e 1) 





y: 
Tum 4 
E BA o 
cometiéndose un error 
аа 
е= 100 

Solución: 

er” = 1,691 Oo 70,0334 «= 0,0267 

05,7 0,0345 а =0,0276 e= 345% 
РгоЫета 16. 


En una TV axial de extracción regulada entra el vapor а 100 bar у 480°С en е! cuerpo de 
alta presión. La TV sirve para cogeneración de energía y vapor para procesos industriales. 
(Veáse la Sec. 17.7). A la presión de 6 bar después de la expansión en el cuerpo de alta se extrae 
el 10% del G inicial de vapor para dichos procesos. 

El vapor remanente, después de recalentado a la presión constante de 6 bar, hasta una tem- 
peratura de 300?C, pasa al cuerpo de baja presión de la turbina, donde se expansiona hasta la 
presión del condensador, en el cual reina un vacío del 95%. Lor rotores de alta y baja presión 
en tandem están acoplados a un mismo alternador cuyo rendimiento es 94%; siendo el ren- 
dimiento mecánico de la turbina 95% y el rendimiento del hogar-caldera 87%. El condensador 
descarga el agua a un pozo de alimentación, desde donde se bombea a la caldera a la tempera- 
tura de 25°С, sin precalentamiento alguno. Dicho pozo está abierto a la atmósfera y su nivel 
superior se encuentra 20 m por debajo del nivel del agua en la caldera. En la tubería de aspira- 
ción de la bomba se produce una pérdida de carga de 1 m c.a. y en la de impulsión de 5 т. El 
rendimiento interno tanto de la turbina de alta como de la de baja es 80%. El rendimiento 
total de la bomba de alimentación es 75%. 


Calcular: 
a) Humedad del vapor a la entrada del condensador. 


b) Potencia interna total de la turbina en kW por kg/s de vapor que entra en el cuerpo. 
de alta presión. 

c) Trabajo especifico de la bomba en kJ/kg. 

d) Rendimiento total del grupo en cuanto generador de energía eléctrica, o sea, rendimien- 
to combustible-bornes del alternador, teniendo en cuenta todos los rendimientos; sin. 
tener en cuenta y teniendo en cuenta el trabajo de la bomba. 

e) Calor disponible para procesos industriales y potencia en kW desarrollada por los cuerpos 
de alta y de baja presión separadamente, si la potencia. total de la turbina es de 10,000 
kW. 

f) En un escalonamiento del cuerpo de alta presión calcular la velocidad absoluta del vapor 
а la salida de la corona fija, si y = 20°, suponiendo salida axial del vapor del rodete. 
El cuerpo de alta consta de 5 escalonamientos, cuyo salto interno se supondrá que se re- 
parte por igual entre los 5. Se supondrá finalmente que las pérdidas por ventilación y roza- 
miento de disco en el escalonamiento considerado ascienden a 8 kJ/kg. La velocidad 
periférica a la mitad del álabe и = 150 m/s. 
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Cálculos: 


a) Con referencia a la figura adjunta representa: 
el punto A — estado del vapor a la entrada de la turbina de alta; 
el punto B — estado del vapor a la salida de la turbina de alta; 
el punto C — estado del vapor a la entrada de la turbina de baja; 
el punto K — estado del vapor a la salida de la turbina de baja. 


Los siguientes puntos están ya determinados: 
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Punto A (100 bar; 480°С); Punto B, (sg, = ѕд ; 6 bar); Punto C (6 bar; 300°C); Punto К, 


(sks sc; 0,05 bar). 


Con diagramas, tablas o fórmulas se obtienen: һд, hgs, hc, hks, así como la entalpía del 


líquido saturado а la presión del condensador һу у la entalpía del agua (25°С; 1 bar), hy. 


Salto a.i, de la turbina de alta Y; =ha — hgs 

Salto interno de la turbina de alta Y; =n; Y; 70,80. Y; hg 7ha -Yi 
Salto a.i. de la turbina de baja Y;' =hc —h«, 

Salto interno de la turbina d: baja Y;' =n; Y;' 70,80 - Y; 

Además hk —hc — Үү" 


Queda ya determinado el punto К (hk —2411,4; 0,05 bar) y con diagrama, tablas o fórmulas 


se lee хк. Finalmente ук =1 — xk 


b) Por cada kg/s de vapor, que entra en la turbina de alta, entran 0,9 kg/s en la de baja, 


kg 
porque se extraen 0,10 — para usos industriales después de la turbina de alta, Por tanto 


P, 
—=Y 14 09 Yr 
G 


c) El trabajo de la bomba se calcula fácilmente teniendo en cuenta que el agua en fase Ií- 


quida es prácticamente incompresible: 
Trabajo a.i. o trabajo ideal (se llama también trabajo útil de la B): 


М.в = 1073 [v (Pa —Pamv) + (20+ 6) д] = 





1 
= 10-3 [ (100 — 1) 105+ (20+ 6,951] 
1000 


Trabajo de accionamiento de la bomba: 


d) 1. Teniendo en cuenta el trabajo de la bomba: 


an 





Rendimiento del ciclo real: Т = 
a 


donde Wan — trabajo neto útil del ciclo =(Y¡+ 0,9 Y¡') nmt — Wa 
Qa — calor absorbido =(ha — hi — We) + 0,9 (hc — hg) 
Rendimiento combustible-bornes: 7..6 = Na Пса = 1с . 0,94 . 0,87 
2. Sin tener en cuenta el trabajo de la bomba 
(Yit 09 Yi) nr 
(ha —hi)H- 0,9 (hc —hg) - 


Пее = 


= =Weic "Ma "Mea “Пес · 0,94 · 0,87 
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Pa 10000 


e) Gasto de vapor С = = 
Nm (Y¡+ 09 Yi) 0,95 (Yit 09 Yi) 





Calor para procesos industriales О 70,1 G hg 
Pa 


Potencia de la turbina de alta Р; = —————— -. Y: 
Yit 09Ү 


a 


Potencia de la turbina de baja Ру = - 


= ——_—.0,9 Y” 
Yi+09 Y; 


donde P, — 10000 kW. 


f) Velocidad су. 


(Los cálculos en este eoartado, según costumbre, se referirán a la mitad del álabe, donde 
u=150 m/s). 


Y: 
Salto interno de un escalonamiento de alta ДҮ; =— 
5 


y siendo las pérdidas por ventilación y rozamiento de disco iguales a 8 kJ/kg, el salto peri- 
férico del escalonamiento será: 











Problema 16 
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Por la ecuación de Euler AY;, =u c, cos 0 
AY _ AYG 


Velocidad de salida с = ————— = ——————— 
u cos 0 150 . cos 20? 





Resultados: kJ kJ kJ 
a) hA  —3322,10 — hg, =2657,03 — hc = 3061,45 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
hk, =2248,22 — hk  —135,56 — Һ = 105,23 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
Yi =665,070 — Yi =532,056 — hg = 2790,044 — 
kg kg kg 
" kJ kJ kJ 
Y? =813,23 — Yi” =650,584 — hk = 2410.866 — 
kgk kg kg 
х, 0,9381 у, 0,0619 
b) Р, kw 
— = 1117,58 — 
G kg/s 
kJ kJ 
с) W,g =10,155 — We =13,54 — 
kg kg 
kJ kJ 
d) Ле = 0,3040 Wan =1048,162 О„= 3447,596 — 
kg kg 
Tl. y = 0,2486 
Tis 70,3067 Tic. 70,2509 
kg kJ 
e) G= 9.419 — Q = 2627,90 — 
5 kg 
„ = 4760,78 kW 4 = 4284,70 kW 
kJ kJ 
f) АҮ; = 106411 — AY? = 114,411 — c; = 811,69 m/s 
kg kg 
Problema 17. 


Calcular con tablas y sin tablas (con fórmulas), el trabajo interno desarrollado por una uni- 
dad-TG suponiendo que el gas que evoluciona es aire y que funciona con un rendimiento in- 
terno de 89%. La presión y temperatura de entrada es 7 bar y 900?C y la presión final 1,025 
bar. Calcular también la temperatura real de los gases de escape de la turbina. 


Cálculos: 


(Los dos métodos de resolución con y sin tablas del aire están explicados en las páginas 72 
y 93). 
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a) Con tablas 


Para una temperatura de 900°C se lee en las tablas h3 y єз 





AE 7 2: 
= = = 
ра 1,025 a €. 


Para el valor de єод; se lee en las tablas һд, 


Trabajo adiabático isentrópico 
W, =h; — has 
Trabajo interno 
№; =n; W, =0,89 . W, 
Además 
h4 7h, – W; 
Para esta entalpía se lee en las tablas t4 


b) Sin tablas 
Operando con tabla 2-2, pág. 68 se obtienen p, C, y a continuación y y m 


E Cp (Т; — T4! Е 1- T; /T, qe Pa ) 
RESET IA AAA e Мег 
Cp (T3 —Tas) 1 E Pa у T; la 
Pas 


Luego 


х [-@*] 


Wi =h; —ha 76, (Ty — T4) =С„ (1173,15 — T4) 


El error que se ha cometido no utilizando las tablas es tan sólo: 





М, - W 
e = —— .100 
Wi 
Resultados: 
e 1,126 E ©, 0,839 e y= 1,342 тп =0,255 
Ср — 1, numm “ш =1, m —0; 
E kg.K E kg. K Y 
kJ 
a) һз = 974,000 p €03 = 218,400 є, = 6,829 
9 
kJ kJ 
€ o4, 731.980 has =460,694 — W,— 513,306 — 
kg kg 
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kJ kJ 
М, = 456,84 — h, =517, 158 — ty = 497,69°С 
kg kg 
kJ 
b) T47 768,99 к t4 = 495,84 °С үү; = 454 91 pus 
g 


El error cometidoes е 0,423 % 


7 


Proyecto de las toberas y coronas fijas 
de las TT 


7.1. Introducción 

En las toberas o corona fija de un escalonamiento de una TT tiene lugar la ex- 
pansión total (escalonamiento de acción) o parcial (escalonamiento de reacción) 
de gas (TG) o vapor (TV); disminuyendo la presión y la entalpía, y aumentando 
el volumen específico y la energía cinética del fluído. Su proyecto es el proyecto 
termodinámico más importante en los escalonamientos de acción y en todo tipo 
de escalonamiento es decisivo, ya que las pérdidas en la tobera constituyen siem- 
pre una parte importante de las pérdidas internas. 


Las fórmulas que vamos a deducir sirven para resolver el problema directo y el 
problema inverso. 


a) El problema directo se enuncia así: ¿Cuál es el gasto de gas/vapor a través 
de una tobera de forma determinada, cuál la curva de expansión y cuál la dis- 
tribución de presiones en cada sección de la misma, dados un estado inicial del 
gas/vapor y una presión final determinada? 

b) El problema inverso se enuncia así: Dados el gasto de gas/vapor que se desea 
alcanzar, el estado inicial del fluído y la presión final, así como la distribución de 
presiones; calcular la forma y dimensiones de la tobera. La resolución del proble- 
ma inverso es el objeto del proyecto de la tobera. 


En las coronas fijas de los TC colocadas no antes, sino después de las coronas 
móviles, se realiza el proceso inverso: aumento de entalpía y de presión y disminu- 
ción de energía cinética y volumen específico. Las coronas fijas de los TC son pues 
difusores. Las dos secciones siguientes se aplican igualmente a toberas y difusores. 
Las restantes secciones de este capítulo se refieren a las toberas. De los difusores 
se tratará más adelante (Cap. 11). 


7.2. Ecuación de continuidad 


La ecuación de continuidad en régimen permanente expresa que el caudal má- 
sico б a través de una sección de un conducto cualquiera o tubo de corriente es 
constante, y por tanto, con la simplificación del método unidimensional (véase 
Sec. 5.5) se tiene: 





A A 
G= an ae (1-1) 


Vi V3 
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donde Aj, Az etc. — secciones transversales del conducto; 
Cy, C, etc. — velocidades medias normales a la sección considerada; 
Vi У, etc. — volúmenes específicos en las secciones consideradas. 


Si se quiere tener en cuenta la distribución no uniforme de velocidades en la 
sección, la ecuación de continuidad tomará la forma siguiente: 


G= ——= cte (7-2) 


Las Ecs. (7-1) y (7-2) son válidas para todo tubo de corriente, y en particular 
para toberas, difusores y tubos cilíndricos. 


7.3. Flujo subsónico, transónico y supersónico en un conducto cualquiera 


Fig. 7-1.—Variación de la presión y de 
la velocidad en un conducto. 





La figura 7-1 representa el caso general de un conducto en que la presión p 
disminuye (tobera) o aumenta (difusor) en la dirección del flujo. En toda sección 
A se cumple la ecuación de continuidad (7-1): 


Tomando logaritmos naturales y diferenciando: 


dA dc dv 
ra ra (7-3) 
A С у 


porque С = cte. 


Si el proceso es a.i., y = cte y gas perfecto se verificará: 


p v? =cte 
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Tomando logaritmos naturales y diferenciando: 


de donde: 

d 

zii (7-4) 
p 


Por otra parte del primer principio, siendo el proceso a.i. y dW = О (conducto 
fijo), se deduce 


— dh = сас = — v dp (7-5) 
x 
d d 
22 Е (7-6) 
c С : 


с YT Pe (7-7) 
_ 1 dp 1—Ma? 
Отор Ma 


(Ecuación diferencial de un conducto fijo cualquiera, gas perfecto, ү = сіе, flujo a.i.) 


donde a - velocidad local del sonido (véase Sec. 2.19); 
Ma — número local de Mach. 


Discusión de la Ec. (7-7) 
" dp 
1) Tobera: Б «0 


Flujo acelerado [véase la Ec. (7-5)]: dA 
a) Flujo subsónico: Ma < 1. En este caso, de la Ec. (7-7), TE <0. Tobe- 
ra convergente. 


dA 
b) Flujo transónico:Ma= 1. En este caso UY = 0. Garganta de la tobera. 
У УР dA : ; 
c) Flujo supersónico: Ma> 1. En este caso K 2 0. Tobera divergente. 


d 
2) Difusor: =Е > 0 
р 
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Flujo retardado [véase la Ec. (7-5)]: 
= " dA А : 
a) Flujo subsónico:Ma< 1, FR > 0. Difusor divergente. 
2 { dA Р. 
b) Flujo transónico:Ma- 1, а 0. Garganta del difusor. 


dA 
c) Flujo supersónico.Ma> 1, n < 0. Difusor convergente. 


7.4. Velocidad media en una sección cualquiera de una tobera 


Escrito el primer principio entre la entrada (subíndice 0) y un punto genérico 
de la tobera (sin subíndice). 


c 
O=Ah+A (5) + W 


y siendo W=0 y О =0 (hipótesis de expansión adiabática), se tendrá: 


2 2 

c^ — c 

— =ho =h (7-8) 
2 

Si cj es despreciable en comparación de c? se tendrá: 


2 
= =ho.—h (7-9) 


c= y 2 (ho — h) 


En particular, la velocidad de salida de la tobera (subíndice 1) será: 
e, = Y 2 (ho —hi) (7-10) 


Las Ecs. (7-8) a (7-10) son válidas tanto para los procesos reversibles como para 
los irreversibles, Si el proceso es reversible la velocidad a.i. de salida de la tobera 
Cı; será mayor que la velocidad real, porque ho — h;s > ho — hy, como se ve en la 
figura 7-2-c. 


Diferenciando (7-9) se tiene 
d (c?/2) = – dh = — (du + p dv + v dp) (7-11) 
En el proceso reversible 


du + рау= д0 =0 
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а (c?/2) = — v dp (7-12) 





Recuperación 











“p 


(b) 


Fig. 7-2.—Proceso ideal y real de expansión del vapor en una tobera: 
(a) en el plano pv; (b) en el plano Ts. 


el área a la izquierda de la curva 0-15 en el plano pv, о la integral de la Ec. (7-12), 
(fig. 7-2-a), representa el incremento de energía cinética en la expansión a.i. 


En el proceso irreversible 
du+pdv>0 


es la fricción, y según la Ec. (7-11) el área a la izquierda de la curva de expansión real (0-1 en 
la figura 7-2-a) representa la energía cinética más la fricción, correspondiendo el triángulo 
0-1-1s a la energía recuperada en la tobera misma. En efecto, análogamente a lo explicado en 
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Fig. 7-2.—(с) en el plano hs. 


а 


(с) е 


la Sec. 6.8.1, sobre Іа recuperación en conexión con la figura 6-20, es fácil ver en el plano Ts 
de la figura 7-2-b: 


a) el área 0-1-a-b-0 representa la energía de fricción desarrollada en la tobera, porque Tds = 
= dQ + dh, (donde dh, es la fricción); pero siendo el proceso adiabático dQ = 0; luego Tds = 
— dh, cuya integral es el área indicada; 

b) el área 1-a-b-1s-1 representa la pérdida en la tobera (que si hay más escalonamientos 
podrá en parte recuperarse); 


с) el área 0-1-1s-0 que corresponde al area con la misma designación en el plano pu, repre- 
senta la energía recuperada en la tobera misma. 


Para demostrar los dos últimos enunciados, considerando la figura 7-2-c y denominado 


Ah, — energía de fricción total; 

Ah, — energía de fricción recuperada; 

Ah, energía de fricción perdida (aunque recuperable en parte en los restantes escalo- 
namientos, si los hubiese) 


evidentemente 
Ah, =Ah, + Ah, (7-13) 

se tiene además 
Ah) =h, һу = с (7-14) 

En el proceso irreversible 0-1, du + pdv = dhy; con lo cual de la Ec. (7-11) se obtiene: 
dh =dh¡ + v dp (7-15) 
integrando entre 0 y 1: 
h; — ho = Ahr + К (7-16) 
0 


(donde la integral es el área a la izquierda de la curva dei proceso 0-1 en el plano pu). En el 
proceso reversible 0-15 de la Ec. (7-11) se tiene: 


dh =v dp 
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€ integrando entre 0 y 1s: 


1 
hi, — hy = fs dp (7-17) 
0 


(donde la integral es el área a la izquierda de la curva del proceso 0-1s en el plano pu). Restan- 
do (7-17) de (7-16) y teniendo en cuenta (7-14): 


1 
Ah, =h; — һә 7 Ahc + Jus 
0 


y teniendo en cuenta (7-13): 


1 
Ah, 7 Ii (v, = м) dp» 0 
0 
(atención a los signos de dp y de la integral). Luego (fig. 7-2-b) 


área 0-1-1s energía recuperada 
área 1-a-b-1s — energía perdida, 


En la figura 7-2-c pueden estudiarse los mismos procesos en el plano hs. 


Expansión del gas perfecto en una tobera 
En el gas perfecto la Ec. (7-9) puede transformarse así: 


с? © 
—czh,y—hzt, (To —Т)=—®. (po Vo — pv) 
23m p R 


donde С — calor específico medio a presión constante en el intervalo de tem- 
peraturas considerado; y según la ecuación de Mayer se obtendrá: 





ci © 
el paVercs PU (po vo — pv) 
2 Cp-T, у= 1 
de donde 
| 2; 
c= |/2 —— (po vo — pv) (7-18) 
y —1 


(Velocidad media en una sección cualquiera de una tobera, gas perfecto, с/2 = 0). 


7.5. Sección mínima о crítica de una tobera: parámetros críticos 
7.5.1. En la expansión a.i. de un gas perfecto 


En virtud de la ecuación de continuidad (7-1) y de la Ec. (7-18), si pp, Vo re- 


2 
с 
presentan el estado del gas a la entrada de la tobera adiabática y se supone ¿> 0 
y gas perfecto se verificará en toda sección de la tobera: 
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=P SA Y. (Es - 5) = 
у 











y-1 у v 
(7-19) 
F ЖУ ОЛЕГ Ор. 
=А pp? Bo -y ( +) - ае 
/ —1 vo v 
si además la transformación es isentrópica, suponiendo y = cte: 
p v! = cte (7-20) 
y 
(m 
у ро 
р Vo py 2 
—  —= 2) Y (7-21) 
Po v Po = 
Llevando estos valores a la Ec. GE se obtiene: 
per 
G- a 2 —— w, pe Eee 7a ут (7-22) 
y CE ix Vo Po 
donde С = || 7 2 . constante que depende de las condiciones iniciales 
ES 


B up 


En la sección de entrada de la tobera p = po y z =0. La expansión máxima ten- 
dría lugar si la presión a la salida de la tobera fuera nula (vacío absoluto). En ese 
caso а la salida p = О y de nuevo 2 = 0. Porlo demás z se mantiene siempre positivo, 

2 y *1 
porque p < p, (еп la tobera la presión decrece constantemente), y — < —— , ya 
Y 97 


que y > 1; luego 2 tiene por lo menos un máximo que ocurrirá рага el valor de 
A = X, deducido de la ecuación: 





d 2 a 1 
== Y vem > 

с - х7 =0 
di y ( y 


2 


2e 
„= (X)! Р ао не 


Po 
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donde р. — presión crítica, que tiene por expresión: 


2 ут 
Е Зи (+ - ) (7-23) 


(Gas perfecto y=cte., expansión a.i., EI = 0) 


р. no depende más que del exponente y de la adiabático-isentrópica y de la pre- 
sión inicial po. 

La Ec. (7-23) se ha deducido partiendo de la hipótesis de que la energía ciné- 
tica de entrada en la tobera es despreciable: las fórmulas, sin embargo, aducidas 
son válidas aunque esta hipótesis no se cumpla, si se considera en todas las fór- 
mulas como estado inicial el determinado por роо: Y hoi: en vez de Po y ho 
(donde Potot: Rotot parámetros de estancamiento), obteniéndose finalmente 
la fórmula 


ma (Ep) 
Pe Potot y +1 


Cuando la presión en la tobera llega a alcanzar el valor definido por la Ec. (7-23) 
la función z alcanza su valor máximo у, según la Ec. (7-22), el área de la tobera 
será mínima porque G = cte. Si la presión que se mantiene a la salida de la tobera es 





р, <р, 


2 alcanzado su valor máximo empieza a disminuir у А a aumentar: la tobera se ha- 
ce divergente. 
En el problema inverso, enunciado en la Sec. 7.1 dado el estado del gas/vapor 
a la entrada de la tobera y la presión a la salida, se deberá contruir una 
tobera convergente si p, 2 Pe 


tobera convergente-divergente sip, <p. 


Si p, = p.,a la salida de la tobera, o si р, < pe, еп la garganta de la misma, 
según se vió en la Sec. 7.3, reina la velocidad del sonido. Es útil volver a compro- 
bar esto último. 

Calculemos la velocidad crítica, с. , o velocidad en la garganta de la tobera, que 
según la Ec. (7-18), sacando р, у, factor común en el radicando, será: 





f V; 
сс \\2——»<® (2 -1) а (7-24) 
Pe Ve 


y en virtud de (7-20): 
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Po v] =P. · V7 


así como: 
Ll +1 
y ng 
Lb E (=) 82. (7-25) 
Pe Ve Pe 2 


habiendo tenido en cuenta la Ec. (7-23). Llevando el valor (7-25) a la Ec. (7-24) 
se tiene: 





AA ARAN 
с. = os ре Vc (5 -1) NES Y і Те =а (7-26) 


donde a = у y В; T, (según la Física) — velocidad del sonido en la sección 
crítica, o sea, velocidad del sonido correspondiente al 
estado del gas en la garganta de la tobera. 


Por otra parte sacando Py vy factor común en el radicando de la Ec. (7-18) se 
tendrá: à 














Ce = (7-27) 
Ahora bien es fácil comprobar utilizando la ecuación 

Ve -( ро ) vy 

Vo Pc 
que 

PAZ 

Po Vo 1+y 
y sustituyendo en (7-27) 

ERE i 
с. = | 2 o Vo (7-28) 
y 1 


que es la velocidad crítica en función de los parámetros iniciales. 
(Véase problema 27). 


En resumen: 


Ec. (7-26): velocidad crítica o velocidad del sonido en función de los pará- 
metros en la sección crítica; 

Ec. (7-28): velocidad crítica o velocidad del sonido en función de los pára- 
metros iniciales. 
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7.5.2. En la expansión a.i. del vapor de agua 

Las ecuaciones deducidas en la sección anterior son aplicables a las expansiones 
reversibles en la unidad-TG, ya que el gas, que suele ser aire mezclado con los 
productos de combustión se comporta con gran aproximación como un gas per- 
fecto, y con cierta aproximación ütil para muchos problemas puede suponerse 
y=cte, 

Afortunadamente la expansión a.i. del vapor de agua obedece aproximadamen- 
te a la ecuación: 


p v" = сіе (7-29) 


donde m — constante. Todas las ecuaciones de la sección anterior son aplicables, si 
se sustituye y por m. Es fácil comprobar que se cumple con suficiente 
exactitud la Ec. (/-29). y al mismo tiempo calcular el valor de m. 


En efecto. de (7-29) se deduce tomando logaritmos: 
log p + m log v = cte 
luego entre dos puntos de una isentrópica: 


log p, +m log v, = log p; + т log v; 
de donde 


= log p, — log p; 
log v; — log v, 


A continuación leyendo valores en el diagrama de Mollier se calcula m. Haciendo 
esto para sucesivos pares de valores p, v correspondientes a puntos situados en la 
misma isentrópica; se comprueba que m - cte, y representando los valores obte- 
nidos en papel logarítmico se obtiene una recta. En realidad se obtienen tres 
valores distintos de m y, por tanto, tres rectas, segün la región del vapor en que 
tenga lugar la expansión a.i. a saber: 

„З, para vapor sobrecalentado; ^^ 


m= 1 
m= 1,135, para vapor inicialmente saturado seco; 
т = 1,035 + 0,1 xo, para vapor húmedo con título inicial хо. 


La tabla siguiente puede ahorrar algunos cálculos en el diseño de las toberas 
de las TV y TG. (Véase problema 27). 
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TABLA 7 - 1 
VALORES DE y, p./p, y & PARA EL AIRE Y EL VAPOR DE AGUA 


RELACION DE 
EXPONENTE LA PRESION VELOCIDAD 

FLUIDO de la CRITICA A LA DEL SONIDO 
EXPANSION PRESION INICIAL 


yóm Pe/Po 


1,082 Po Yo 


VAPOR DE AGUA 


1 
SOBRECALENTADO ‚063 Y ро vo 


VAPOR DE AGUA 


INICIALMENTE 1,0314 Po vo 
SATURADO 








7.5.3. En la expansión real del gas perfecto 

La expansión real en una tobera es practicamente adiabática, porque las pérdi- 
das de О al exterior suelen ser despreciables a causa del corto tiempo en que se 
realiza la expansión en la misma; pero no es isentrópica. No obstante, dado 
que las pérdidas, sobre todo en la zona convergente, son pequeñas, siempre podrá 
hacerse el primer cálculo de una tobera sin tener en cuenta el rozamiento, según 
las Secs. 7.5.1 y 7.5.2. En la realidad las velocidades en cada sección serían me- 
nores, los volúmenes específicos mayores, y consiguientemente las secciones debe- 
rían ser mayores. Esto justifica la práctica a veces utilizada de realizar el proyecto 
definitivo sin tener en cuenta el rozamiento, ensanchando posteriormente los 
conductos entre los álabes fijos en la turbina ya construida para aumentar las 
secciones. 
^» Mejores resultados se obtienen utilizando en los cálculos valores experimentales 
del rendimiento de la tobera Niop definido en la Sec. 6.2.1. 


La expansión real de un gas perfecto Sigue aproximadamente la ecuación de una politrópica 
ри" = cte, como se demostrará en la Sec. 7.9, donde se deducirá también una fórmula para 
la obtención del exponente n. Siendo esto así, partiendo de la misma Ec. (7-18) se obtiene 
como antes la Ec. (7-19), y en lugar de la Ec. (7-20) se introduce la ecuación pu” = cte obte- 
teniéndose, en vez de la Ec. (7-21), la siguiente: 


p O 
Po v Po 
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obteniéndose finalmente en lugar de la Ec. (7-22), la ecuación siguiente: 


a Муру" (oy 
e 


y -À vo 


(7-30) 
Po 


y para la presión crítica, en lugar de la Ec, (7-23), se tendrá: 


Gi) 
Pe Po n+1 


y en la garganta de la tobera no existirá la velocidad de sonido [Ec. (7-26)] sino: 


с= 2 сым (5-1) = pl 














donde а — velocidad del sonido 

(fa 
Si se trata meramente de determinar la velocidad real de salida del gas/vapor де, 

una tobera cualquiera convergente o convergente-divergente resulta muy cómodo ™*` ` 


en la práctica la utilización del coeficiente de velocidad Кг definido en la Sec. " 
6.2.1, siendo 


€, = Кс; 


donde c, — velocidad real; [ 
kr — coeficiente de velocidad; 
€, — velocidad adiabático-isentrópica. 


7.6. Gasto y velocidad del gas/vapor a través de una tobera convergente 


Pasamos a estudiar ahora el problema directo enunciado al comienzo de este 
capítulo. En esta sección nos limitaremos a la tobera convergente y en la siguiente 
a la tobera convergente-divergente. 


Supongamos (fig. 7-3) dos depósitos A y B separados por un diafragma pro- 
visto de una tobera convergente. La presión del gas/vapor ро en А se mantiene 





ap 

1 Po 

Fig. 7-3.—(a) Tobera convergente; (b) curva de gasto másico en función de la 
relación de presión de salida a la presión inicial po. 


258 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


constante. А continuación se va variando gradualmente la presión р en В desde la 
presión ре hasta la presión cero (vacío absoluto), pasando por la presión crítica 
рс. Experimentalmente se observa: 


1) El gasto de gas/vapor G aumenta a medida que disminuye p, en el intervalo 
ро FPZ Pe. 

2) El gasto máximo Gg, tiene lugar para p = pe. 

3) El gasto permanece constante e igual a Gmáx en el intervalo p, > p 2 0. 


Como veremos en la Sec. 7.9 la expansión real que tiene lugar en el caso de la 
figura 7-3 obedece aproximadamente a una ley politrópica y el gasto en la expan- 
sión real puede obtenerse aproximadamente, como hemos dicho, con la Ec. (7-30). 
La curva ОСІ de la figura 7-4 es la representación gráfica de esta ecuación, corres- 
pondiendo la rama C1 a la región supercrítica, y la rama СО а la región subcrítica. 


Ahora bien nos encontramos con el hecho paradójico siguiente: la rama Cl 
concuerda con los datos experimentales; mientras que la rama CO no. El mismo 
sentido común nos dice que, si sigue disminuyendo la presión en el depósito B 
de la figura 7-3 por debajo de la presión crítica, es absurdo que disminuya el 
gasto de gas/vapor. La rama C0 en la Ec. (7-30) carece de siginificado físico. 


La recta CD en la región subcrítica hasta p/po = 0 paralela al eje de abscisas 
refleja el hecho experimental de que el caudal se mantiene constante en toda 
esta región. Pero también la experiencia contradice paradójicamente a lo que 
aparentemente debiera suceder, a saber, el gasto no debería ni disminuir como 
dice la Ec. (7-30), ni permanecer constante como dice la experiencia, sino que 
lógicamente parece que debería aumentar al disminuir p y ser máximo al llegar 
al vacío absoluto. 


En la misma figura 7-4 se ha representado gráficamente la ecuación de la velo- 
cidad en función de p/po, [Ec. (7-18)]. También aquí la curva experimental 
coincide соп la teórica en la región supercrítica hasta la presión crítica р, > 
> p 2 pe. En la región subcrítica р. > p > 0 la velocidad a la salida de la tobera 
permanece constante (horizontal EF); mientras que la curva de la Ec. (7-18) 
(curva de puntos) presenta un punto de inflexión E, y la velocidad sigue aumen- 
tando por encima de la velocidad crítica (velocidad supersónica). 


| 


Fig. 7-4.—La velocidad teórica de salida de 

una tobera convergente y el gasto en función 

1 ро de la relación de la presión final а la inicial, 

0 Pe (líneas de puntos) y la velocidad y gasto ex- 
Po perimentales (líneas continuas). 
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Fig. 7-5.—Velocidad del vapor y velocidad 
del sonido a la salida de una tobera conver- Do — p 
gente en función de la relación de la presión 

de salida a la presión inicial. 


La explicación de esta paradoja se debe a Reynolds. En la figura 7-5 se han trazado para 
el vapor de agua inicialmente saturado las curvas de c o velocidad del vapor en función de p/po 
[Ec. (7-18)], y la curva de la velocidad del sonido a, en las condiciones de salida, también en 
función de p/pg para una tobera convergente. Ambas curvas se cortan en la relación de pre- 


z 2 P Do 
siones crítica. — = — = 0,5774 para el vapor de agua inicialmente saturado. Una perturbación, 


Po ро 

por ejemplo, un cambio rápido de presión, se transmite corriente arriba con la velocidad а—с 
con relación al chorro. En la región supercrítica a — с es positiva y al producirse un cambio de 
presión se produce también un cambio de gasto. Рага la presión crítica a — c = 0. En la región 
subcrítica cualquier reducción de la presión en el depósito B (fig. 7-3-a) no influye en la presión 
de la sección de salida misma ni en la velocidad ni en el gasto, los cuales permanecen constantes. 

Por tanto, si a la salida de una tobera convergente la presión es menor que la 
crítica el gas/vapor se expansiona en la tobera solamente hasta la presión crítica, 
adquiriendo la velocidad del sonido en la sección misma de salida. Fuera de la 
tobera el chorro se expansiona inestablemente en todas las direcciones hasta la 
presión р; < Pe, aumentando la velocidad (velocidad supersónica) y aumentando 
la sección del chorro (vena divergente). Este chorro disperso no es apropiado 
para ser utilizado con buen rendimiento en un rodete. Por esto, si el salto entál- 
pico es mayor que el salto crítico, se utilizará siempre la tobera convergente-di- 
vergente. Esta última es frecuente , por ejemplo, en las turbinas Laval y en los 
escalonamientos Curtis. 


7.7. Gasto y velocidad del gas/vapor a través de una tobera convergente-divergente 


Repitiendo la experiencia de la figura 7-3 con una tobera convergente-divergen- ' 
te, manteniendo constante la presión py en A y disminuyendo gradualmente la 
presión p en B; en la zona supercrítica po > p > Pe, funciona sólo la parte conver- 
gente de la tobera. En la región subcrítica p. > p > 0, en la garganta de la tobera 
el fluído se encuentra siempre en el estado crítico, y por tanto, su velocidad es 
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siempre la velocidad del sonido, sea cual fuera la presión. De aquí se deduce que 
en la región subcrítica el gasto se mantiene constante, e igual al gasto máximo, 
que será 


с. А. 
Gmáx =—— 


V 


c 


sin embargo, la velocidad sigue aumentando en la parte divergente de la tobera 
(tobera supersónica). 


En el problema inverso se prescribe una presión y se dimensionan las secciones 
de la tobera de manera que en la sección de salida se alcance la presión exterior 
ру. para evitar la dispersión del chorro, y pérdida de calidad del mismo que se 
produciría en caso contrario, análogamente a lo estudiado al final de la sección 
anterior en la tobera convergente. 


7.8. Expansión del gas/vapor en tubos cilíndricos o conductos de sección cons- 
tante: curvas de Fanno н 
Consideremos еп un tubo cilíndrico, o conducto cualquiera de sección transversal constante, 


una sección inicial de una expansión adiabática en la cual el gas o vapor tiene la entalpía hy y 
la velocidad со =0. En una sección cualquiera la velocidad según la Ec. (7-9) será 


с= Y 2 ho h) (7-31) 


AA, 


! 
| 


kJ Fig. 7-6.—Curvas de Fanno para el vapor 
Ll 
kg de agua en el plano Ts. 
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y en una sección cualquiera también, según la ecuación de continuidad, se verificará 
G.v=Ac (7-32) 


Eliminando c entre las Ecs. (7-31) y (7-32), y despejando v se tiene: 
м 


1,414 ho = һ Ro (7-33) 


у= 





G/A 


ecuación de una familia de curvas de parámetro G/A, conocidas con el nombre de curvas de 
Еаппо (1). 


En la figura 7-6 se һа trazado еп el plano Ts del vapor de agua una red de isocoras e іѕеп- 
tálpicas. Según la Ec. (7-31) las líneas isentálpicas y las líneas de c =cte coinciden. Hecho esto, 
las curvas de Fanno para cada valor de G/A se obtienen fácilmente dando valores cualesquiera 
a h, y buscando en el plano la intersección de la isentálpica respectiva con la isocórica deducida 
de la Ec. (7-33) (2), En la misma figura se ha trazado con línea gruesa la curva representativa 
de la velocidad del sonido en cada punto, que no coincide con ninguna isentálpica. Se demues- 
tra que las tangentes a las curvas de Fanno en los puntos de intersección de cada curva con la 
mencionada curva de la velocidad del sonido, son verticales y, puede demostrarse también 
que la concavidad de estas curvas mira hacia el eje de las T, es decir, la entropía aumenta 
siguiendo la línea de Fanno en el sentido de las entalpías decrecientes hasta llegar a la veloci- 
dad del sonido, y a partir de ella la entropía disminuye. 


En resumen: 


a) Cada curva de Fanno es el lugar geométrico de todos los estados posibles del fluído, que 
evoluciona desde unas condiciones iniciales dadas, (estas condiciones iniciales son idénti- 
cas para toda la familia de curvas) en un conducto de sección constante por el que circula 
un gasto constante. 


b) Todas las curvas de Fanno son asintóticas a la isentálpica ho =cte. Según la Ec. (7-33) 
para h = Һе se tiene c =0; y entonces según la Ec. (7-32) v = 0, que son las condiciones 
límites que hipotéticamente hemos supuesto como iniciales. 


с) La expansión a.i. en un tubo cilíndrico es imposible, porque si s — cte la intersección 
de esta isentrópica con la curva de Fanno correspondiente determina un punto, lo cual 
quiere decir que el estado del fluído es constante en todo el tubo, en particular v —cte, 
y no hay expansión. 


d) Las curvas de Fanno no son topológicas; así si la fricción es mínima a una longitud grande 
del conducto corresponderá un segmento pequeno de curva recorrida y viceversa. 


e) En el flujo adiabático de un fluído real por un tubo cilíndrico éste actúa siempre bien 
como tobera, bien como difusor. Funciona como tobera cuando el fluído se mueve con 
velocidad subsónica y como difusor cuando se mueve con velocidad supersónica. Esto 
se debe a que en todo proceso adiabático e irreversible la entropía aumenta, Por tanto: 


1) Tubo cilíndrico como tobera: En la dirección del movimiento la presión y la entalpía 
disminuyen y la velocidad aumenta, hasta llegar a la velocidad del sonido. El fluído 
recorre la curva de Fanno de arriba a abajo. El fluído no recorre la rama inferior, 
porque el proceso adiabático con entropía decreciente es físicamente imposible. 


2) Tubo cilíndrico como difusor: La velocidad inicialmente es supersónica. En la direc- 
ción del movimiento la presión y la entalpía aumentan y la velocidad disminuye, 
hasta llegar a la velocidad del sonido. El fluído recorre la curva de Fanno de abajo a 
arriba. El fluído no recorre la rama superior, porque el proceso adiabático con dismi- 
nución de entropía es físicamente imposible. 


(1) Tesis presentada por Fanno a la Eidgenóssische Technische Hochschule, Zürich. 1904. 
(2) Véase Stodola, Steam and gas turbines traducción del original alemán, Peter Smith, 
New York 1945, Vol. I, pág 63. Hay reimpresión posterior. 
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Un tubo cilíndrico sólo puede funcionar, pues, como tobera subsónica o como difusor 
supersónico, 


7.9. Politrópica de la expansión real de una tobera 


La expansión real en una tobera es irreversible y va acompañada de fricción que designa- 
remos por dh, en un proceso infinitesimal. 


Con relación a la figura 7-2 se puede definir el rendimiento de la tobera, [Ec. (6-5)], así: 





ho — h; 
tob = ho —h,, 
Partiendo de la Ec. (7-15) 
dh = dh; + v dp 
y haciendo 
dh; = — t dh (7-34) 
se tendrá 
dh (1 - t) -vdp-0 (7-35) 
donde dh — salto entálpico real; 
{ — coeficiente de rozamiento que supondremos constante en toda la tobera, es 


decir, dhí es siempre una fracción constante del salto entálpico real (o del salto 
entálpico ideal, despreciando infinitésimos de segundo orden). El signo (—) 
en la Ec. (7-34) indica que la fricción dhf aumenta cuando la entalpía disminuye. 


Ahora bien, si se supone que el gas se comporta como un gas perfecto, se tendrá: 





dh = c, dT =. dip) = —"— dipv) = —— (p dv + мар) 
i р 7 Су E ы 


y sustituyendo este valor de dh en la Ec. (7-35) se obtiene la ecuación siguiente: 
y 00 рау + (1 +5 {) мар=0 
y dividiendo por ро, para separar variables, se obtiene la ecuación diferencial 
dp (1 * £) dv 
— +y ———— = 
p IRENE 
que integrada nos da la ecuación de la politrópica de la expansión: 
ру" = cte 
(Expansión real en una tobera, gas perfecto, { = сіе) 


donde 
Ttt 


йы кт; 
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7.10. Las toberas de las TT 
7.10.1. Coronas directrices fijas 


La tobera individual se utiliza pocas veces en las turbinas modernas, salvo en las 
TT de muy pequeña potencia. Generalmente se utilizan varias toberas, como 
puede verse en la figura 7-7, formando grupos o segmentos de toberas. 


Si la turbina es de admisión total las toberas ocupan toda la periferia formando 
una corona fija. En la construcción en discos, que suele emplearse en las turbinas 
de acción (véase la Sec. 10.6.), las toberas van montadas sobre la periferia de 
los diafragmas. 

Todos los escalonamientos de admisión total, que son los más frecuentes en 
las TMT, están formados por una corona fija y una corona móvil. Tanto en una 


Fig. 7-7.—Alabes de un escalonamiento de 
acción precedido de un conjunto 
de toberas. 





como en otra los álabes forman conductos que en el caso de corriente subsónica 
pueden ser convergentes en el sentido del flujo (figura 7-8-a) divergentes (figu- 
ra 7-8-b) o de sección constante (figura 7-8-c). 

En la figura 7-9 pueden verse tres diafragmas de una misma TV de acción axial 
en que varía el grado de admisión. En el primer diafragma la admisión es pequeña 
(fig. 7-9-a). El segundo diafragma se construye con un grado de admisión mayor, 
porque el volumen específico del vapor es mayor (fig. 7-9-b), y el tercer dia- 
fragma (fig. 7-9<) es de admisión total: porque ha aumentado aún más el volu- 
men específico del vapor. La primitiva tobera Laval se ha convertido en una 
corona de álabes de perfil aerodinámico. Las coronas fijas y móviles se suce- 
den inmediatamente en una turbina de varios escalonamientos. La figura 7-10 
representa un corte axial con el desarrollo cilíndrico de una corona fija y una 
móvil que constituyen un escalonamiento de presión de una turbina de acción. 
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i Pd 


(b) 
(а) 


Fig. 7-8.—Formas de los conductos en los 
álabes fijos y móviles de las TM; (a) toberas 
convergentes (ТММ); (b) difusores divergen- 
£ tes (TMG); (с) sección constante (Ejemplo: 
coronas inversoras de las turbinas Curtis. 
(с) Véase la Sec. 10.7.3). 





Fig. 7-9.—Diagramas de TV de acción para diferentes grados de admisión: (a) y (b) admisión 
parcial; (c) admisión total. 


También aquí, como en las toberas individuales, el conducto entre dos álabes 
fijos puede ser convergente o convergente-divergente, según que el salto de presio- 
nes en la corona fija sea menor o mayor que el crítico. En el cálculo de estas 
coronas fijas se utiliza preferentemente el coeficiente de velocidad kf para calcu- 
lar las pérdidas. Este coeficiente puede calcularse por los métodos mencionados 
en la Sec. 6.2.1, y en particular por la figura 6-7, tanto en las turbinas de acción 
como en las de reacción, como se verá en los problemas que aduciremos más 
adelante. 


7.10.2. Desviación del chorro 


En la práctica las toberas no suelen ser de eje recto, sino curvo, y el chorro no sale transver- 
sal, sino formando un cierto ángulo con la arista de salida BC, como sucede en la corona fija 
de la figura 7-11. 
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(a) . 
ho 
Co ft^ : 
^2 
Fig. 7-10.—Escalonamiento de presión de acción: (a) corte pa : 
meridional; (b) desarrollo cilíndrico. f£ : 
(b) 


El fenómeno de desviación del chorro, que vamos a estudiar con ayuda de la figura 7-11, es 
típico de las toberas convergentes de eje curvado, que funcionan con salto ligeramente superior 
al crítico. Según la Sec. 7.6 en la sección AB normal desde el punto B se establece la presión crí- 
tica y la velocidad crítica. Pero en el caso presente, gracias a suinclinación, la tobera actúa co- 
mo una tobera convergente-divergente; y mientras en B la presión desciende casi de repente 
hasta la presión exterior p, < р, desde A en cambio la presión desciende paulatinamente hasta 
C, aumentando también la velocidad desde la velocidad c, hasta la velocidad c, y aumentando 
la sección del chorro, Las presiones más altas que reinan en el lado AC provocan una desviación 
del chorro en la dirección indicada en la figura, siendo 5 el ángulo de desviación, 





En la figura: 


«1— ángulo de la dirección inicial del chorro; 
Оу — ángulo de la dirección final del chorro; verificándose: 


0=a01+65 


Por la ecuación de continuidad: 





suponiendo constante la altura de la tobera. De la figura 7-11 se deduce: 
sen (o, +65) 


b, =. : 
sen a 
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Fig. 7-11.—Desviación del chorro de gas/va- 
por en una TT. 





y finalmente: 


Ce Vi 


sen (a; + 8) = seno, = sen «| 





СПУ 


fórmula que se ha comprobado experimentalmente. Se advertirá que c, es la velocidad absoluta 
del gas/vapor a la entrada de la corona móvil dispuesta a continuación y 04 el ángulo de entrada 
de la velocidad absoluta, lo que justifica el interés de este estudio. 


7.11, Diseño 1: Tobera de una TV 


Diseñar una tobera para expansión de 1 kg/s de vapor de agua desde una presión y tempera- 
tura iniciales de 20 bar y 300 °С hasta una presión final de 6 bar. 


Trazado de la curva de expansión del vapor, 
Según la tabla 7-1, pág. 256 para vapor de agua inicialmente sobrecalentado la presión crítica 
es en este caso: 
ре 70,5457 - 20 710,91 bar 


luego la tobera será convergente-divergente. 
En el diagrama de Mollier (véase fig. 1) se determinan: 


kJ 
Punto 0 (20 bar; 300?C) ......... ho = 3025 Du 
g 


kJ 
2760 — 


Punto 15 (51, =; 6 bar) 
kg 


ES 
Б 
ll 


Salto a.i. еп la tobera: 


kJ 
Ah, =ho — his 73025 — 2760 = 264 3 Kg 
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Diseno 1. Fig. 1. 


Punto Cs, final de la expansión a.i, hasta la presión crítica 


kJ 
(50; рс = 10,914 Баг)... . hc, —2884 es 
g 


Salto crítico 


kJ 
Ahc, =ho — hc, 73025 — 2883 —141,2 рс 
g 
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Suponiendo un coeficiente de pérdida en la tobera { =0,10, se tendrá: 
pérdida en la tobera: 


kJ 
yi =$ Ah, 70,10 2643 -26 43 — 
g 


salto ütil 


kJ 
Ah =Ah, — y, 72643 — 2643 -2379 — 
g 


Punto 1 (final de la expansión real) 


kJ 
(^. Sho - Ah -3025 — 237,9 =2787 — ;p, =6 bar ) 
g 


En vez de suponer ahora { constante, como en la simplificación mencionada en la Sec. 7.9, 


supondremos con Stodola (1) que el tanto por ciento de pérdidas en la parte convergente de la 
tobera (hasta la sección crítica) es menor, o sea que {с — 0,05. Por tanto: 


kJ 
Ус ^ fc Ahc, 70,05 · 141,2 —7,060 TU 
9 


Salto crítico aprovechado 





kJ 
Ahc 7Ahc, — yc 71412 — 7060 1342 — 
g 


Punto C (final de la expansión real hasta la presión crítica) 


kJ kJ 
he =ho — Ahc 73025 — 134,2 —2890 "EL =10,914 - 


Con los tres puntos 0, C y 1 puede trazarse, como se ha hecho en la fig. 1, la curva de expan- 
sión real, que pasa por estos tres puntos, por comparación con curvas de expansión de este 
tipo, ^. , >) {Жый 21 Ah, y ^ Ga Cul e ом») 
f J£ la win Фе 6n 1 » Al » e pu? 
Dimensionado de la tobera. po 





Para dimensionar la tobera se calculan un número suficiente de secciones transversales A, 
por ejemplo, ocho; para lo cual se dispone de dos ecuaciones, a saber 


c=y2Ah (1) 


(despreciando la energía cinética a la entrada en la tobera, Ah es ahora el salto entálpico real 
desde la entalpía inicial hasta la de la sección considerada) y en virtud de la ecuación de con- 
tinuidad 
Gv 
Гра (2) 
с 
Las áreas transversales А así calculadas pueden realizarse соп formas geométricas diversas, de 
las cuales las más usadas son la circular, la cuadrada y la rectangular. Quedan también por 


(1) ASTODOLA, Steam and Gas Turbines, 2 Vols, New York, Peter Smith 1945, (traduc- 
ción de la 6 edic, alemana); Vol. 1, pág. 77. (Esta obra fundamental en esta rama de la técnica, 
se ha vuelto a imprimir recientemente. 
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determinar la longitud L de la tobera medida a lo largo de su eje o línea media, e incluso la 
forma de esta línea media (recta o curva). 


Nosotros diseñaremos la tobera de eje recto y de sección cuadrada. 


Finalmente la tobera puede calcularse de tres maneras distintas, a la cual añadiremos al 
final una cuarta, o sea prescribiendo 


a) variación lineal de la presión a lo largo de la tobera; 
b) variación lineal de la entalpía a lo largo de la tobera; 
€) variación lineal del volumen específico a lo largo de la tobera. 


Esto equivale a diseñar la tobera de manera que a un mismo AL de la tobera corresponda 
respectivamente un mismo —Ap, —Ah, Av según los casos. Estas posibilidades se han llevado 
a cabo en las figuras 2, 3 y 4, a fin de poder establecer una comparación, En dichas figuras 
se ha tomado L como abscisa, indicándose en el eje de abscisas las ocho secciones en que se 
ha dividido la tobera mediante AL iguales, Al pie de cada figura se ha dibujado la tobera obte- 
nida en cada diseño, 

Previamente con el diagrama de Mollier o las tablas, leyendo los valores correspondientes 
a la curva de expansión de la figüra 1, y mediante las Ecs. (1) y (2), se han obtenido las tablas 
que acompañan a cada figura, donde £ representa el lado del cuadrado que forma la sección 
transversal 


TABLA DE LA FIGURA 2 


Sección 
de la p Ah =ho—h 
tobera (kJ/kg) 


























Parámetros críticos: 


= 0,2013 m*/kg 


Ve 

C, = 518, 1 m/s 
А. = 3,885 cm? 
© = 1971 cm 


De las tres soluciones la primera (fig. 2) suele conducir en general a una tobera de buen 
rendimiento, 


Sin embargo, muchas veces el rendimiento es casi igual y se simplifica notablemente la cons- 
trucción, sobre todo si las toberas se construyen cuadradas o rectangulares, trazando en el 


270 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


corte longitudinal la parte convergente hasta la sección crítica А, previamente calculada como 
un arco de círculo de radio conveniente y la parte divergente en forma de tronco de cono con 
ángulo de conicidad de 8 a 10° hasta la sección de salida, que también se supone calculada, 
Un ángulo mucho mayor produciría desprendimiento de la corriente y aumentaría las pérdidas 
por rozamiento de forma; mientras que un ángulo mucho menor conduciría a una tobera 
excesivamente larga con el consiguiente aumento del rozamiento de superficie, La experiencia 
fija el ángulo de conicidad entre los valores indicados. 








"t v vi 





Diseno 1. Fig. 2. 
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Diseño 1. Fig. 4. 





TABLA DE LA FIG. 4 
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Así se ha trazado la figura 5, la cual constituye la cuarta solución posible anteriormente 
enunciada. En la figura se ha supuesto un ángulo Y =8°, 











Diseño 1. Fig. 5. 


Los valores de p, h, c y v de esta tobera en las diferentes secciones de la misma se encuentran 
en la siguiente tabla 
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TABLA DE LA FIG. 5 
Sección 
de la v A £ 
tobera (m? /kg) (cm?) (cm) 








= | 
| 3 | 2068 | 3658 | 2707 | олт | 6315 | 





1,971 








La forma circular de la sección transversal tendría para la misma superficie de paso el menor 
perímetro y, por tanto reduciría el rozamiento a un mínimo, Sin embargo, modernamente se 
emplea cada vez menos porque al ser el plano de salida generalmente oblícuo la sección de 
salida sería elíptica, produciéndose desprendimiento de la corriente y un chorro de peor calidad 
hidrodinámica. La sección más favorable es la cuadrada adoptada por nosotros. Sin embargo, 
muy frecuentemente se aloja mejor en la turbina una sección rectangular, de ancho constante, 
cuya altura en cada sección se calcula a partir del área de la sección respectiva ya calculada, 


Diseñada así la tobera podrían calcularse las pérdidas hidráulicas en la misma, dividiendo 
la tobera en secciones, calculando el radio hidráulico en cada una de ellas, y aplicando los 
métodos de la Hidráulica para el cálculo de la pérdida de carga en cada sección, obteniéndose 
un nuevo rendimiento de la tobera más ajustado. Advirtamos finalmente que la rugosidad de la 
tobera hace que disminuya mucho su rendimiento; ya que da origen a desprendimientos de la 
corriente, sobre todo en la zona divergente. 


"PROBLEMAS 


Problema 18. 


Calcular la sección de salida de una tobera convergente para un gasto de vapor de agua 
G = 0,5 kg/s, y para un estado inicial caracterizado por py = 5 bar, ty = 200 *C; siendo la 
presión final p, = 4 bar. Se despreciarán las pérdidas y la energía cinética del vapor a la entra- 
da de la tobera. 


Cálculos: 


En el diagrama de Mollier o con tablas o fórmulas del vapor de agua (véase figura adjunta) 
se localiza el punto O representativo del estado del vapor a la entrada de la tobera (ро = 5 bar; 
to = 200 °С), así como el punto 1s final de una expansión a.i. (S 1, = So; p 1 = 4 bar), leyéndose 
el salto entálpico en la tobera 


YAh, =һ —hi, 


Además en el punto 1 se lee vi. 


La velocidad de salida según la Ec. (7-10) será: c4, — y2 (ho —h1s) =V 2 - Ah, - 10? 
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Problema 18 





Су y 
y la sección de salida [Ec. (7-1)]: Aj, = 415 = 05 Vas 


Cis Cis 
Resultados: 
kJ kJ kJ 
һо =2855,24 — hi. = 280906 — Ah, = 46,180 — 
kg kg kg 
m3 
vj, = 0,504 E €, = 303,908 m/s A, = 0,000829 m? 
9 
Problema 19, 


De un recipiente sale aire a la atmosfera (р ү = 0,98 bar), a través de una tobera convergente, 
manteniéndose sensiblemente constantes los parámetros del aire en el recipiente: py = 1,57 bar, 
10 = 20 °С. El coeficiente de velocidad de la tobera es k; = 0,85. 


Calcular la velocidad del aire a la salida de la tobera. 





Cálculos: 
p; 098 
ро 1,57 
р, 
valor mayor que el crítico == 0,527, según la Tabla 7-1, luego el flujo es subsónico. 
Po 
_RaTo 286,9 . 293,15 
vo — EAE OAE ET JR 


ро 1,57.10° 


Aplicando la Ес. (7-18), la velocidad teórica será: 





E A [ Y T4 
Cis = \2 (Po vo —pv) = ]/2 Po Vo (\-‹ Y ) 
y-1 | y—1 
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Tomaremos para y el valor 1,41 de la tabla 7-1, La velocidad real será: 





Resultados: 
€ =0/624 vo = 0,536 c, = 231,35 m/s 


Problema 20. 


El flujo de vapor a través de una tobera convergente-divergente es de 2 kg/s. Las condicio- 
nes del vapor a la entrada de la tobera son: ро = 10 bar; ty = 190 °С y cy = 80 m/s. La presión 
a la salida de la tobera es 1 bar. Se despreciarán las pérdidas en la parte convergente, mientras 
que еп la parte divergente se estimarán en 70 kJ/kg. 


Calcular: a) el área de la garganta; b) el área de salida de la tobera; y c) el rendimiento de 
la tobera. 
Cálculos: 


a) Siendo la expansión en la parte convergente a.i. se podrá aplicar la Ec. (7-22), teniendo 
cuidado de sustituir, como se ha dicho en la pág. 255 k por m = 1,3 (vapor inicialmente sobre- 
calentado), con lo cual 


A. = 





Ө т ро 
donde la constante C — | m 
ENZ 


Pe 2/m Pc mti 
Ce)" y 
Po Po 


donde p, — presión crítica o presión en la garganta, que segün la tabla 7-1, será 
рс = 0,5457 ро — 0,5457 - 10 = 5,457 bar 


Además en el diagrama de Mollier o con tablas o fórmulas se lee en el punto (po — 10 bar; 
to — 190 ?C), vo 


5457\үз  f5457M S Г 13 10.105 
2. = | — -1—— | ` С = Vr; 
10 10 


y finalmente 


2 
А, = 105 


CEN 





b) Designaremos con: 


el punto O — el estado del vapor a la entrada de la tobera; 

el punto C — el estado del vapor crítico, en la sección mínima; 

el punto 1 — el estado del vapor a la salida, o punto final de la expansión real; 
el punto 1s— el estado del vapor a la salida al final de la expansión a.i. 


=ч MX Sc 757 » | 
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hihi y, hy, 70 


En el mismo diagrama de Mollier se lee v, . 


Según el primer principio aplicado entre las secciones C y 1 (en la tobera Q = 0; W — 0): 
2 2 
с, Ci 
hy = + — 
2 2 


c; = V 2(h, —hy)+ c2 (1) 


La velocidad del sonido en función de las condiciones iniciales viene dada por Іа Ec, (7-28) 





т+ 1 
Су, 2-v; 


€1 СІ 


үт чп [uy E 
= |2 ро Yo = |25100 ‘Vo 


‚10% cm? 








A¡= 


2 
со 
(у, 


2 
Co 
[ст 2) -hy 


donde hy se obtiene en el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas. 


802,4 
het 10 =h} 


c) tob = 


hob ^ —————À——————— . 
tob 807. —; 100 
“+ cx 10 ) —his 
Resultados: 
mi kg 
al vo =0,200 — г. = 0,0514 С = 6579,517 — 
kg m?s 
А, = 1341 cm? 
kJ kJ kJ 
b) h; =2688,2 — hj, =2407,89 — h; —2477,892 — 
kg kg kg 
m 
v) 71546 — с. = 475,724 m/s c, = 804,322 m/s 
9 
A; = 38,44 cm? 
kJ 
c) ho = 2803,33 7 Mob = 82,44% 
9 
РгоЫета 21. 


El vapor entra en una tobera а la temperatura de 180 °С y a la presión de 6 bar y se expan- 
siona hasta una presión de 4,5 bar. 


Calcular las dimensiones principales de esta tobera por unidad de caudal másico, siguiendo 
el procedimiento simplificado expuesto en la sección 7.9. 
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Cálculos: 


Para el punto O (180 °С; 6 bar) se obtiene con el diagramas, tablas o fórmulas vo 
En el punto O se comprueba que el vapor está sobrecalentado. 


Se aplicará la ecuación (véase pág. 262). 


ру" =C (1) 


donde n — m 





$ 
RS Sec. 7.5.2); haciendo m = 1 3 para vapor inicialmente sobrecalen- 
1+ 01 


tado (véase Tabla 7-1) y { igual a 0,1. Por tanto п = 1,3 ————— —— - 
T321350/1 * 


De la Ес, (1) se deduce, designando con el subíndice 1 la salida (real) de la tobera, 


р Yin 
vi -(3) vo (2) 
Pi 





6 Yin 
о sea у= { — : 
: (е ж 
De la Ес. (7-22) se deduce: A, = ———— (3) 
E v2 
; "> 
pero С = l2 = 
n—1 vo 





Problema 21. Fig. 1. 
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2/ +1 
O р. -0A 
Po Po 6 6 
En la figura 1 se ha trazado la forma de la tobera en sección longitudinal constituída simple- 
mente por dos arcos de círculo. 


P. Бог 
6 





уш SECCION 
Problema 21. Fig. 2. I rz mn I V vr vm 


TABLA DEL PROBLEMA 21 


p v c 
(bar) (kg/m?) (m/s) 
1 6 


0,3413 
0,3506 68,72 
0,3604 97,83 


0,3709 120,66 
0,3821 140,32 
0,3942 158,12 
0,4071 174,50 
0,4285 197,6 
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Utilizando las mismas Ecs. (2) y (3), con p y v variables y aplicando la ecuación de conti- 
nuidad (7-1), teniendo en cuenta que G = 1, se ha obtenido la siguiente tabla, con la cual se 
ha trazado la curva de presiones, así como la de volúmenes específicos y velocidades a lo largo 
de la tobera. (Fig. 2). 

En la figura 1 se ha indicado la orientación de la tobera en la TV con el triedro característi- 
co de las TM, 


Resultados: m3 ms 
vo 70,335 — n = 1,265 vı 70344 — 
kg kg 
kg 
С =413462 кек zı = 0,00672 А; =0,00295 m? 
més 


TABLA DEL PROBLEMA 21 


E | р | v 
Sección | (bar) (kg/m?) 


0,3346 
0,3437 
0,3533 
0,3637 
0,3747 
0,3865 
0,3991 
0,4128 














8 


Estudio y proyecto de un 
escalonamiento de TT y de una TT 
de un solo escalonamiento 





8.1. Introducción 


Los datos fundamentales para poder emprender el proyecto de un escalona- 
miento de TT, o de una TT de un solo escalonamiento. son los cinco siguientes: 


l. presión de entrada (en el escalonamiento o turbina), ре; 
2. temperatura de entrada, 10; 

3. presión de salida (del escalonamiento o turbina), р; ; 

4. caudal másico G (o potencia en el eje, Pa, si se trata de la turbina completa); 
5. nümero de revoluciones, rpm. 


El estado inicial del vapor podrá estar determinado por ре y to о por cualquiera 
otro par de variables independientes. 


Si se trata de una TV completa de un solo escalonamiento, se deberá advertir 
que po no es la presión de la caldera; sino la presión a la entrada de la turbina, 
la cual es inferior a aquella a causa de la pérdida de presión en el sobrecalentador 
o en la tubería que conduce el vapor a la turbina y en la válvula de admisión. 
Asimismo t, es la temperatura de entrada en la turbina, que es algo inferior a la 
temperatura de salida del sobrecalentador, a causa de la pérdida de Q en la tubería. 


Sólo las TV de salto entálpico reducido, o de poca potencia, en las que el bajo 
precio de las turbinas se antepone al óptimo rendimiento, se construyen de un 
solo escalonamiento. Las TG de un solo escalonamiento son más frecuentes, de- 
bido a que en ellas se emplean con frecuencia saltos entálpicos mucho más peque- 
ios. El estudio de las TT de varios escalonamientos se emprenderá en el Cap. 10. 


Un estudio del proceso termodinámico en la corona fija y en la corona móvil 
es fundamental, ante todo para conocer el volumen específico del vapor en las 
distintas secciones del escalonamiento y poder fijar sus dimensiones. 


En el.estudio inicial del proyecto es necesario hacer algunas hipótesis, estiman- 
do rendimientos, coeficientes de velocidad, еїс. ; así como fijando libremente algu- 
nos ángulos y dimensiones. Estas hipótesis a lo largo del proyecto se van confir- 
mando o sustituyendo por otras; repitiendo en este ültimo caso si fuera preciso 
los cálculos; de manera que el proyecto final concuerde lo más posible con los 
estudios teóricos y experimentales que el disenador deberá haber acumulado de 
antemano. En un libro de TM el arsenal de datos, curvas, ábacos, etc., aducido es 
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por limitación de espacio muy reducido; sólo se aduce el necesario para exponer 
la teoría y aducir algunos ejemplos de cálculo condensados. Por eso, aunque las 
hipótesis que hagamos podrán parecer en algún caso arbitrarias, en la práctica 
real de los constructores de turbinas dichas hipótesis suelen basarse en los estudios 
teóricos y experimentales mencionados. 


8.2. Selección del grado de reacción 
En la elección del grado de reacción pueden intervenir múltiples factores. 


Las TT de un solo escalonamiento suelen contruirse con grado de reacción 
о = 0, es decir con un escalonamiento de acción. Así, por ejemplo, el tipo de TV 
de la figura 6-1 se construye con uno o dos escalonamientos de acción, y contiene 
todos los elementos típicos de estas turbinas de poca potencia, bajo coste inicial 
y gran velocidad. 


Las turbinas de reacción de un solo escalonamiento tienen el gran inconvenien- 
te de exigir para un mismo salto a.i. mayor velocidad periférica, porque como 
veremos en la Sec. 8.5 el valor óptimo del coeficiente de velocidad periférica: 


u 
›=— 


C; 


es mayor en las turbinas de reacción. 


Además, a medida que aumenta el grado de reacción, no sólo aumenta la velo- 
cidad periférica, aumentando los esfuerzos debidos a la fuerza centrífuga; sino 
que aumenta la temperatura a la entrada de la corona móvil, porque el gas/vapor 
se halla menos expansionado a la salida de la corona fija, aumentando los esfuer- 
zos térmicos, lo cual constituye un serio inconveniente en las TG. Finalmente al 
aumentar el grado de reacción aumentan las pérdidas intersticiales (véase Sec. 
6.2.4); porque aumenta el salto de presiones en la corona móvil. 


Por el contrario, las pérdidas en los álabes fijos y, (Sec. 6.2.1) y en los álabes 
móviles y, (Sec. 6.2.2) son menores en los escalonamientos de reacción. Esta 
y otras ventajas que se verán más adelante, junto con la posibilidad de evitar el 
inconveniente de la velocidad periférica excesiva aumentando el nümero de esca- 
lonamientos, son causa de que en la actualidad el escalonamiento de reacción sea 
el más corrientemente empleado, sobre todo en las TV de múltiples escalona- 
mientos. 


Advertiremos finalmente que con frecuencia a los álabes de acción se les da un 
poco de reacción, y que es corriente seguir llamando a estos escalonamientos de 
acción, aunque tengan grado de reacción hasta aproximadamente o — 0,15. 


La razón de ello estriba en que en estas ültimas turbinas, si bien existe un salto 
a.i. еп la corona móvil, e! salto real en la misma es prácticamente nulo, porque la 
disminución de entalpía causada por la expansión se compensa con el aumento de 
entalpía que originan las pérdidas. Dicho de otra manera la o real es igual a 0 
aunque la o ideal no. 
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8.3. Forma de los álabes fijos y móviles de acción y reacción 
8.3.1. Alabes de acción 
En las coronas móviles de acción se utilizan mucho los álabes simétricos. 





Fig. 8-1.—Alabes simétricos (B; = 81) de una TT de acción en desarrollo cilíndrico y triángulos 
de entrada y salida en ausencia de pérdidas en la corona móvil. 


En la figura 8-1 pueden verse estos álabes simétricos en desarrollo cilíndrico, 
que se caracterizan por ser 


В = Bi 


Еп la misma figura se han trazado también los triángulos de velocidad a la en- 
trada y a la salida, suponiendo pérdidas nulas en la corona móvil (véase también 
figura 8-2). Según lo dicho en la Sec. 6.2.2 en un escalonamiento cualquiera de 
acción o reacción el salto entálpico en la corona móvil viene dado por: 


wi wi 


2 (8-1) 


Ah, =h; —h, = 
En un escalonamiento de acción, (c = 0, Аһ, = 0) si las pérdidas en el rodete- 
son nulas, h, — hz =0, y 
М: = №; 
Tampoco varía en el caso ideal el volumen específico del fluído en el rodete, o sea 
у; =V; 


El rodete de una TT de acción funciona en el caso ideal como un rodete hidráulico de 
acción (rodete Pelton), sin transformación térmica alguna; el rodete sólo transforma la 
energía cinética del fluído en energía mecánica útil en el eje. 
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Si además se construyen los álabes con longitud radial constante a la entrada 
y a la salida, es decir, €, = £,,se verificará que c, = cte. Las dos condiciones 
М: =W; y C, =Cte exigen que 8; = fi; siendo la única solución para el triángulo 
de salida la figura 8-1, 


Cia* C24 


Fig. 8-2.—Triángulos de velocidad ideales (construc- 
ción compacta) del escalonamiento de acción de 
álabes simétricos de la figura 8-1. 








Los mismos triángulos se han dibujado de nuevo convenientemente en la figu- 
ra 8-2, superponiendo las velocidades relativas м y м; . 


Los triángulos de velocidad correspondientes a álabes simétricos con roza- 
miento pueden verse en la figura 8.3. Si hay rozamiento las pérdidas en los álabes 
móviles incrementan la entalpía del fluído, siendo según la Ec. (8-1) 


Qu 7 
h -h = <0 


ум: < w. 

Aunque уа no se cumplen las condiciones anteriormente enunciadas que con- 
dujeron a la selección de los álabes simétricos; estos siguen utilizándose con fre- 
cuencia en la práctica. (Véanse problemas 27 y 28). 

En la figura 8-4 pueden verse materializados en la corona fija y móvil, esta 
última de álabes simétricos, los ángulos a, , 04, $1 y fBz. Idealmente el flujo entra- 
ría en la corona fija del escalonamiento siguiente con el ángulo 7, no dibujadoen 
la figura, de la velocidad absoluta a la salida del escalonamiento considerado. En 
la misma figura puede verse la curva de presiones (de trazo y punto) y la de la 
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Fig. 8-3.—Triángulos de velocidad reales de un esca- 
lonamiento simétrico de acción. 





velocidad absoluta del fluído (línea continua) en su paso por el escalonamiento 
de acción. 

Otras veces en lugar de hacer 8; = 8; en los escalonamientos de acción se 
construyen los triángulos, como veremos se construyen en los escalonamientos 
de reacción, haciendo 


B2=0, 


corona гом 


m 
© 
c 
o 
E 
5 
о 


Fig. 8-4.—Desarrollo cilíndrico de un escalonamiento de acción 
de álabes (móviles) simétricos (8 = 9) con la curva de presión 
y de velocidad absoluta a lo largo del escalonamiento. 
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8.3.2. Alabes de reacción 


Se simplifica el cálculo, y se abarata la construcción de los escalonamientos de 
reacción, empleando el mismo perfil para los álabes fijos y móviles. como se ve 
en la figura 8-5. 


En dicha figura, girando 180° en torno a un eje perpendicular a la dirección 


de u los álabes de la corona fija se obtienen los álabes de la corona móvil. Enton- 
ces resulta 


a = В, 
В. = 


Como además en una TT axial и, = и, = и, los triángulos de velocidades de 
entrada y salida son iguales (fig. 8-6), aunque los lados y ángulos tienen denomi- 
naciones distintas, verificándose que: 


æ, = в, 
В. =a; > 
c; =; (8-2) 
w, 7C, 


Fig. 8-5.—Desarrollo cilíndrico de un escalonamiento de reac- 
ción de grado de reacción 1/2, con la curva de presión y de 
velocidad absoluta a lo largo del escalonamiento. 
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Fig. 8-6.—Triángulos de velocidad de un escalonamiento de reacción 
que verifican las Ecs. (8-2). 


siendo por tanto C3, = суз = cte, lo cual implica que la longitud radial de los 
álabes fijos y móviles aumenta proporcionalmente al volumen específico del 
gas/vapor, que va aumentando con la expansión. 

Los escalonamientos de reacción así construidos tienen un grado de reacción 
о = 1/2. En efecto, llamando Ah; al salto entálpico en la corona fija, Ahm al salto 
en la corona móvil e Ah al salto total, se tendrá, en virtud de las relaciones (8-2) 
y de lo dicho en la Sec. 6.2.2 


Ah, = —— =————=Аһ,, (8-3) 


Ah = Ahr + Ahm = 2 Ahm 


la cual ecuación se verifica también entre los saltos a.i., si se supone igual rendi- 
miento en la corona fija y en la móvil, siendo pues un tal escalonamiento de 
grado de reacción 1/2, puesto que se verifica: 





1 
i Ай => А! 
y 
Ahm 1 
с —— 
АН 


En la figura 8-5 puede verse también cómo varía Іа presión y la velocidad en el 
escalonamiento. 

Las pérdidas en la corona móvil de un escalonamiento de reacción fueron estu- 
diadas en la Sec. 6.2.2, donde puede verse la fórmula de la velocidad relativa 
№; а la salida de la corona móvil teniendo en cuenta estas pérdidas [Ec. (6-12)]. 
(Véase problema 38). 

8.4. Coeficiente óptimo de velocidad periférica en los escalonamientos de acción 
8.4.1. Coeficiente óptimo ideal 


En la Sec. 6.5.6 se definió la velocidad a.i. С, [Ec. (6-37)]. La relación de una 
velocidad cualquiera a C, se denomina coeficiente de velocidad. Así, por ejemplo: 
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с 

ES — coeficiente de velocidad absoluta a la salida de la corona móvil; 
s 

с 

Som = coeficiente de velocidad meridional a la entrada de la corona móvil; 
s 

е... 


El coeficiente de velocidad más importante es el coeficiente de velocidad perifé- 
rica, que se define así 


y= 


u 
A 84 
С, (8-4) 


Los coeficientes de velocidad que acabamos de definir son muy utilizados en el estu- 
dio de todas las TH (véase Sec. 9.2.), y muy especialmente el definido por la Ec. (8-4), 
donde u en el caso de las TM no axiales es la velocidad periférica referida al diámetro 
exterior del rodete (diámetro de entrada o salida según los casos), 


En esta sección consideramos condiciones ideales en el escalonamiento, es 
decir, pérdidas en la tobera nulas; por tanto c; = С,, y pérdidas nulas en el rodete; 
por tanto w, = му. Las pérdidas intersticiales tampoco se consideran. Entonces los 
triángulos de velocidad en general son los de trazo continuo de la figura 8-7. De 
dicha figura se deduce: 


C2 · COS а; = 2u — Су - cosa; 





Fig. 8-7.—Triángulos ideales de un escalonamiento de acción 
de álabes simétricos. Con línea de puntos los triángulos corres- 
pondientes al rendimiento periférico óptimo. 
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Con lo cual el rendimiento periférico [Ec. (641)] (1) 


и C, COS Q, — C; COS 0; 
N 72 — 


C, C, 





y teniendo en cuenta que por ausencia de pérdidas en la corona fija 
c; =C, (8-5) 
se tendrá 


u u 
nu 74 — (cos о — г) (8-6) 


u 
uonde IEF v — coeficiente de velocidad periférica. 
s 
La Ec. (8-6) es la ecuación de una parábola de eje vertical que se representa 
en la figura 8-8. El rendimiento n, es nulo para: 


u 
—=0 
С, Жә 


u + . 
El valor óptimo de —— para el cual ny se hace máximo se deduce derivando 


(8-5) con relación a С? е igualando a 0: 
s 


dn, 





u u ; 
-4 (co -c) -4=0 2 (8-7) 
(с Sa T, с 


(8-8) 





(1) Una objección ocurrirá inmediatamente al lector. ¿Cómo se puede hablar de rendimien- 
to periférico, si se desprecian las pérdidas en la corona fija, en la móvil y las pérdidas intersti- 
ciales? La respuesta es que aún existe la pérdida por velocidad de salida; siendo por tanto la 
condición óptima aquella que reduzca al mínimo la energía cinética a la salida del escalona- 
miento. 

(2) Siendo d? m 
ucc == = Be 


el valor de и/С; deducido de la Ec. (8-7), será el valor óptimo que hace máximo el nų. 
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Fig. 8-8.—Rendimiento periférico de un esca- 
lonamiento ideal de acción en función del 
coeficiente de velocidad periférica. 





CD 
E 
о 0,1 02 03 04|05 06 07 0809 : 
cos, /2 cosa, 
donde vy — valor óptimo coeficiente de velocidad periférica. Llevando este últi- 


mo valor a la Ec. (8-6) se obtiene el valor del rendimiento máximo: 


Nu máx = cos? o (8-9) 

La condición (8-8) puede deducirse también gráficamente (véase figura 8-7, 
línea de puntos) si se tiene en cuenta que no existiendo, por hipótesis, pérdidas 
por rozamiento ni en la corona fija ni en la móvil, dado un ángulo o, y una velo- 
cidad de entrada en el rodete су, será máximo cuando las pérdidas por veloci- 
dad de salida sean mínimas, es decir, cuando c; sea mínima, o sea cuando el 
triángulo de salida sea rectángulo. Entonces de dicha figura se deduce 


205 =c; cosa, = C, cos о, 


u COS 0 
C; 2 





En la Ec. (8-9) se ve que el rendimiento aumenta al disminuir o. En el caso lí- 
mite o, = 0, cosa, =1, y n, = 1; porque las únicas pérdidas posibles en el escalo- 
namiento ideal considerado, o sea, las pérdidas por velocidad de salida, serían 
nulas; lo cual representa un caso límite, porque la potencia de esta turbina sería 
nula, ya que en ella, c; =0 y G=0. ) 


8.4.2. Coeficiente óptimo real 


Si se consideran las pérdidas por rozamiento en la corona fija y móvil se obtienen los trián- 
gulos de velocidad de la figura 8-3. De dicha figura se deduce 


€; cos a; = (1+ К) u— km с, COS о, 


(1) Es interesante observar la analogía entre este hecho y el expuesto en la Sec. 1.9: 
rendimiento propulsivo =1 si wọ = V; pero entonces P, = 0. 
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y sustituyendo, como en la sección anterior, esta expresión en la del rendimiento. periférico 
se tendrá: 


n, 72 


и С COS (Y, — C; COS Q0 u u 
ал mete Айин. АТ e 1 + Km) kr =(1+k = 
C С: C [ m) г COS o ( т) z] 


u u 
ree (1 + km) [+ cos a s 


s С, 
que es también la ecuación de una parábola, cuyo máximo se obtendrá para el valor Y = — 
deducido de la siguiente ecuación: Cs 
dn, u 
— 57 =2 (1 + Km) kr cosa, — 4 (1 +km)— =0 
d (u/C,) m! Kf 1 m С, 
Uo 1 
WI DS kg cos о, (8-10) 
У 


k? (1 + k4) cos? a, (8-11) 


dependiendo vg solamente del coeficiente de velocidad de la corona fija kf; mientras que 
Nu máx depende a la vez de Агу de km coeficiente de velocidad de la corona móvil. 


Las expresiones (8-10) y (8-11) se reducen a las (8-8) y (8-9) si se hace kf =km =1. 


с; 


Fig. 8-9.—Triángulos de velocidad de un 
escalonamiento de acción de álabes móvi- 
les simétricos para cz perpendicular a u. 
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En el caso real la condición de óptimo rendimiento no se alcanza como en el caso anterior 
para сз perpendicular а и. En efecto, este último caso se representa en la figura 8-9, de la cual 
se deduce inmediatamente 


(1 + Km) u=Kkf km C, cos ar, 


y 
и Km 
— MO ki Ci 
Cid 


que sólo coincide con (8-10) si se desprecian las pérdidas en la corona móvil, km = 1. 


Las Ecs. (8-9) y (8-11) demuestran que para obtener un buen rendimiento en las turbinas 
de acción conviene mantener el ángulo 0; muy pequeño. Este ángulo en los escalonamientos 
de acción nunca suele hacerse mayor de 20°. 


El estudio que acabamos de hacer no es más que un estudio previo, y al diseñar un escalo- 
namiento de acción (o reacción) se ha de tener en cuenta que el valor óptimo de v no es aquél 
para el cual N, = Nu máx; sinó aquel para el cual 1; = 1; máx- Así, por ejemplo, el rendimiento 
interno óptimo en las turbinas con escalonamientos de acción suele alcanzarse para un valor 
de v comprendido entre 0,38 y 0,48. La mejor guía para la selección de v será siempre una curva 
experimental de 1; en función de y [o equivalentemente en función del coeficiente de presión 


1 
у= ее véase Ес. (9-10)] para una turbina de características análogas a las де la turbina que 
v 
se está proyectando. (Véase diseno 2, pág. 304). 
Finalmente si por algún motivo hay que escoger una relación v + vo es preferible escoger: 
y € vo 


tomando el valor de la izquierda de los dos en que corta a la parábola la recta T = cte porque 
el valor de la derecha conduce a un mayor valor de u, es decir, fijado el nümero de revoluciones 
conduce a una turbina de mayor diámetro y, por tanto, más cara. En las turbinas de acción de 
un solo escalonamiento la yg conduce a veces a velocidades periféricas prohibitivas por motivos 
de resistencia, у hay que diseñar renunciando de antemano al N pix 


8.5. Coeficiente óptimo de velocidad periférica en los escalonamientos de reacción 
8.5.1. Coeficiente óptimo ideal 

Consideramos el caso más frecuente en el cual el grado de reacción es igual a 

1/2, y además despreciamos como en la Sec. 8.4.1 las pérdidas por rozamiento en 


las coronas fija y móvil, así como las pérdidas intersticiales (véase la nota al pie 
de la pág. 289). 


Del triángulo de salida de una TM se deduce, teniendo en cuenta las relaciones 
(8-2), válidas para c 7 1/2, que: 


C2 COS Ay = U — W3 - COS B, = и — Су COS Q; (8-12) 


y llevando este valor a la fórmula del rendimiento periférico [Ec.(6-41)] se tendrá: 


(Turbinas de reacción о = 1/2) 
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ya que en los escalonamientos de o = 1/2, si para simplificar se desprecia la ener- 
gía cinética a la entrada, 
2 
Ah, = SE (salto entálpico a.i. total) 


2 
Ci "C d 28 " 
4% 7727 (salto entálpico a.i. en la corona fija, porque se desprecian las 





А А Ah, 
pérdidas en la misma = 2 - 
y por tanto 


d=—= y q = (8-14) 


La Ec. (8-13) es también la ecuación de una parábola, siendo el coeficiente óp- 
timo de velocidad periférica 


UY _ созо, 


(8-15) 





y el rendimiento periférico máximo: 


COS ау 


2 
finis 73 968 (v 2.cosa, — VS ) = cos? a, (8-16) 





que coincide con el nu máx del escalonamiento de acción [Ec. (8-9)]. 


En el caso ideal que estamos considerando el triángulo de salida será rectán- 
gulo en œ, para que las pérdidas por velocidad únicas existentes, sean mínimas, 
y el de entrada será rectángulo en 8, [en virtud de las relaciones (8-2)]. Entonces 
la figura 8-10 representa los triángulos para óptimo rendimiento. De dicha figura 
se deduce inmediatamente 


— - cos a, (8-17) 


y en virtud de la Ec. (8-14). 


"e \ ж E 


u u 


Fig. 8-10.—Triángulos de velocidad de un escalonamiento ideal de grado de reacción 1/2 para 
rendimiento periférico óptimo. 
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Ug Cosa, 


с, yZ 





(8-18) 


que es la misma Ec. (8-15). 


Es útil deducir de los dos casos estudiados en las Secs. 8.4.1 y 8.5.1 una sola 
fórmula de validez general. Supongamos para simplificar que c5, = O (hipótesis 
corriente en todas las ТММ) (1. 


Entonces, si despreciamos las pérdidas y no tenemos en cuenta la energía ciné- 
tica a la entrada: 


Ah, = AY, = uc, cosa, 


y el salto de entalpía en la corona móvil, si hacemos Cy, = Са. será: 


wi-wi _ u? +, — (U? + с], + с{„—2и Cu) 





Аһ = 2 = 2 = 
C, cos а 
- у @=% COS 0) 
y por tanto 
Ah, 2u — с, cosa 1 
о=——" = Ц 2=1-= cosa, 
Ah, 2u 


de donde 
u _ 1 cosa, 


c; 2 1—o 





(8-19) 


que coincide con las Ecs. (8-8) y (8-17) si se hace respectivamente о =0 y o = 1/2. 
ya que en ausencia de pérdidas se cumplen las Ecs. (8-5) y (8-14). La ecuación 
deducida tiene validez general para cualquier grado de reacción. 

Si se tienen en cuenta las pérdidas, despreciando la energía cinética a la entrada 
(pág. 187) se tendrá: 





e = КС, Ма 


y teniendo en cuenta la Ec. (8-19): 


„»=—-=- TL (8-20) 


(1) En las TT de múltiples escalonamientos, a diferencia de las TMH, aunque teóricamente 
no sería preciso utilizar la condición сзц = 0 (excepto en el último escalonamiento), porque la 
velocidad de salida puede aprovecharse en el escalonamiento siguiente, generalmente los cons 
tructores utilizan también esta condición, a fin de que la energía cinética a recuperar en el 


escalonamiento siguiente cii sea mínima para un mismo gasto о una misma c» з. 
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que coincide así mismo con la (8-10) y la (8-27), que deduciremos después, para 
o =0 y о = 1/2 respectivamente. 


Designando con voa el coeficiente de velocidad periférica del escalonamiento 
de acción, teniendo en cuenta las Ecs. (8-8) y (8-18) se tendrá: 





1 
Poa: Polos = 77 14 14080 


Extrapolando esta fórmula, y postulando su validez para cualquier grado de 
reacción, se tiene: 


(Vo), = Yon (1 +0,80) (8-21) 


Teniendo en cuenta todas las pérdidas el valor de vo4 que hay que sustituir 
en la Ec. (8-21) oscila entre 0,33 a 0,5. Los valores más pequenos corresponden 
a las turbinas pequeñas de un escalonamiento y los valores grandes a las turbinas 
de gran potencia. 


Esta fórmula da buenos resultados orientativos en el intervalo de los grados de 
reacción más corriente en las TT: 


0<0<0,5 


Га Ec. (8-21) demuestra que el coeficiente de velocidad periférica aumenta al 
aumentar el grado de reacción, siendo mínimo en el escalonamiento de acción 
(c = 0), lo que constituye una ventaja grande de este tipo de escalonamientos. 


8.5.2. Coeficiente óptimo real 
Sio = 1/2 el salto periférico será: 
AY, =u (c, coso, —c; cosa;) =u (2. су cosa, —u) (8-22) 
(Salto periférico 0 = 1/2) 
en virtud de la Ec. (8-12). 
El salto a.i. puesto a disposición del escalonamiento será: 


AY,-AY, ty, +y: (8-23) 


sin tener en cuenta las pérdidas intersticiales ni las pérdidas por velocidad de salida que si se 
trata de un escalonamiento intermedio y la turbina tiene varios escalonamientos se aprovecha- 
rá en gran parte en el escalonamiento siguiente. 


Además 





Yı + y, E cuis lorum с? (8-24) 
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habiendo supuesto para simplificar que kf = Кү, y habiendo tenido en cuenta las relaciones 
(8-2). 


Sustituyendo en la expresión del rendimiento periférico 




















AY, 
n = 
NE 
las Ecs. (8-22) a (8-24), se tendrá: 
e AY, E u (2c, 005 o, — u) - 
dq = 
АУ РУР ТЕК 
LUC u (2c, cosa, — u) + => ci 
f 
2 u u 2 u 

uc; a O z( A » 

DOS УУ ЖШ лә 
u 1-k u u 1=k 
u € (2 зо, - =) + — ci 2 (2а - 2) + — 
C, kê C, C, kf 
cuyo máximo tiene lugar para: 
ио = С · COS Q} (8-25) 
siendo: 
cos? о, 
Nu máx = em k? 
cos? a, + 


La velocidad c, es la velocidad real de salida de la tobera. Se tiene, si suponemos que puede 
despreciarse сў/2 en comparación con 2 Ahy: 


с, 7k; y 2 Ahs = К; у Ah, 
С, = y 2Ah, 


y dividiendo estas dos últimas ecuaciones se tendrá: 





f (8-26) 
у 2 
y el coeficiente óptimo real de velocidad periférica, según las Ecs. (8-25) y (8-26) será: 


и cos a 
Yo ==>=k : (8-27) 


G NU 


Comparando la Ec. (8-27) con la (8-10), y designando con los subíndices A y R 
los escalonamientos de acción y reacción (a = 1/2) respectivamente, se tiene, para 
un mismo salto a.i. (o una misma C,) y un mismo ángulo a 





Со йол (8-28) 
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La Ec. (8-28) demuestra que las turbinas de reacción son y 2 veces más rá- 
pidas que las turbinas de acción. 

También las TH de reacción (turbinas Francis y turbinas hélice) son más rápidas que 
las de acción (turbinas Pelton), porque, para trabajar con óptimo rendimiento, coloca- 
das en el mismo salto y teniendo el mismo diámetro exterior deberían girar más aprisa 
para desarrollar la misma potencia. 


En las turbinas de reacción suelen utilizarse ángulos o; mayores que en las de 
acción. Para los mismos valores de los coeficientes de velocidad y ángulos о, 
idénticos los rendimientos son ligeramente superiores en las turbinas de reac- 
ción, como puede verse en la figura 8-11. 


ser 





















































\ 


0 02 04 06 аз to VETA 





Fig. 8-11.—Comparación de las curvas de rendimiento periférico en función del coeficiente de 
velocidad periférica para un escalonamiento de acción y reacción. En ambas curvas se ha hecho 
оу =17° y kf =km =0,9. 


La velocidad óptima Uy del rodete en rigor, según se ha dicho anteriormente, 
no deberá ser aquella que haga el rendimiento periférico máximo sino el rendi- 
miento interno máximo. Además en la deducción de la fórmula (8-27) se han des- 
preciado las pérdidas intersticiales internas que en los escalonamientos de reacción 
son importantes. Por eso Pfleiderer recomienda emplear en el diseño tanto de los 
escalonamientos de acción como de reacción los valores siguientes, para el coefi- 
ciente de velocidad periférica: 


Т = (0,38 a 0,47) (1 +0,8о) 


escogiendo los valores grandes para las turbinas grandes, y los menores para las 
turbinas pequeñas y de potencia media. 


ter a ie 
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8.6. Longitud radial de los álabes 


Las longitudes radiales de las toberas o álabes fijos y de los álabes móviles se 
han de calcular bien en la sección de salida solamente haciendo el álabe de lon- 
gitud radial constante e igual a la de la sección de salida, álabe recto, bien en 
la sección de entrada y salida, eligiendo a continuación un álabe inclinado. (Véa- 
se la figura 8-12) 


Fig. 8-12.—Alabe recto y álabe inclinado de una corona 
móvil con el desarrollo cilíndrico a la mitad del álabe. 





Para calcular estas longitudes radiales se aplica la ecuación de continuidad a la 
sección respectiva (entrada o salida de la corona fija y de la corona móvil): 


A C; 
G = — = сіе 
у 


(Máquinas axiales) 


donde c, — componente axial de la velocidad absoluta en dicha sección, dedu- 
cida del triángulo de velocidad; 
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A, v — sección transversal y volumen específico del gas/vapor en la sección 
dada. 
Así, por ejemplo, designando con el subíndice 1 la entrada de la corona móvil 
se tendrá en dicha sección: 
А, сы А, с; sena, 


=——————— (8-29) 
Vi Vi 


G- 





A, es el área normal a la velocidad axial, que como puede verse en el corte 
transversal esquemático de la figura 8-13, despreciando en primera aproximación 
el espesor de los álabes, será: 


Ау = тй f 


donde dim — diámetro medio de los álabes a la entrada del rodete; 
9, longitud radial de los álabes а la entrada del rodete. 


Fig. 8-13.—Esquema del corte transversal de 
una turbomáquina axial. 





El espesor de los álabes se tiene en cuenta por un coeficiente de obstrucción 34 
7,, siendo el área real, teniendo en cuenta el espesor de los álabes : 


А, =т ташы X + GENA А, (8-30) 


Llevando este valor de A, a la Ec. (8-29) se obtiene finalmente 





G.v ту 
=. IF zum 0 (8-31) 
па, Су seno, 7; Оа EAT 
para la longitud radial de los álabes de la corona fija кь юр h 7 
у, о 
Kena z 
G.v JT. 
a === (8-32) 


т d, м; sen $, т, 


para la longitud radial de los álabes de la corona móvil. 
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Con frecuencia en la práctica del diseño se prescribe una longitud radial €, 
y se obtiene f, de la Ec. (8-32). 


El volumen específico del vapor se lee en el diagrama de Mollier o en las tablas 
de vapor; en la zona de vapor húmedo en general puede despreciarse el volumen 
del líquido contenido en la mezcla. 


Para calcular el volumen específico del gas puede utilizarse la ecuación de 


estado del gas perfecto ру = В; Т. 


" 


Fig. 8-14.—Longitud radial de los álabes en la corona móvil. (a) menor que en la corona fija; 
(b) igual; (c) mayor. 





La longitud radial a la entrada de los álabes de la corona móvil €, puede hacerse 
menor, igual o mayor que la de salida de los álabes de la corona fija €. De las tres 
soluciones que se representan en la figura 8-14 suele preferirse la ültima. En gene- 
ral es conveniente hacer la longitud radial de los álabes a la entrada de la corona 
móvil algo mayor que la misma a la salida de la corona fija, a fin de recoger mejor 
el gas/vapor, evitando las salpicaduras. Puede utilizarse para ello la fórmula (véase 
figura 8-14-c). 


g =g; +(2a8) —'"" (8-33) 


La fórmula (8-31) demuestra que en las turbinas de gran potencia, en que el 
gasto de gas/vapor es elevado conviene hacer o, grande para disminuir la altura &, 
llegándose en los escalonamientos de reacción hasta 30 a 40 grados. Por el con- 
trario en las turbinas de pequeña potencia el gasto es reducido, y para no obtener 
álabes excesivamente cortos no basta escoger ángulos o, mínimos, por ejemplo, 
de 14°; sino que hay que recurrir a emplear en el primero o primeros escalona- 
(1) Esta fórmula es dimensionalmente homogénea, debiendo utilizarse las mismas unida- 
des para , Ê} y dm. 
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mientos admisión parcial, e < 1. (Véase diseño 2, pág. 307). La razón es que si el 
álabe es muy corto, el juego del intersticio entre la punta del álabe y la corona, o 
entre el álabe fijo y el eje o tambor es relativamente elevado, y como consecuencia 
las pérdidas intersticiales relativamente grandes. En las turbinas de acción se esco- 
ge el ángulo o, tan pequeño como lo permita el espesor mínimo, que conviene 
tengan los álabes directrices. El ángulo o, suele oscilar entre 14 y 24°. 


8.7. Torsión de los álabes 


El diseño preliminar de un escalonamiento se hace refiriendo los cálculos a 
la mitad del álabe, es decir, a su diámetro medio dm. Se corta la corona móvil, 
por ejemplo, por un cilindro coaxial de diámetro d,,, como se indica en la figu- 
ra 8-15, y se refieren los cálculos a dicha sección. Así en la figura 8-12 el desarro- 
llo cilíndrico del pie de la figura se ha calculado para un diámetro d,,, calculando 





Fig. 8-15.—Corte de una corona móvil de 
una TM axial por un cilindro coaxial al eje 
de la máquina. 


con la Um correspondiente a ese diámetro los triángulos de velocidad. Efectuado 
este cálculo, los álabes fijos y móviles pueden construirse por uno de los dos pro- 
cedimientos siguientes: a) manteniendo constante el mismo perfil, así como los 
ángulos оу, œz, By, 8; desde la base a la punta; b) variando algunas de estas magni- 
tudes, segün cierta ley predeterminada. En el primer caso resultan álabes con 
torsión constante, o simplemente álabes cilíndricos, obteniéndose el mismo perfil 
en cualquier corte cilíndrico del álabe desde la base a la punta. En el segundo 
caso resultan álabes con torsión variable, o simplemente álabes con torsión. más 
eficientes pero de construcción más cara. 

Puede servir como orientación el criterio siguiente: Si la longitud radial relativa 
de los álabes es pequeña, — < 0,08 a 0,1, se utilizarán álabes cilíndricos. Si por el 


m 
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2 
contrario ésta es elevada, > 0,08 a 0,1, se adoptarán álabes con torsión. En 
m 


este último caso el cálculo del escalonamiento se repite para varias secciones, 
siendo indispensable el menos hacerlo para la base, la mitad del álabe y la punta. 


La figura 8-16 representa un álabe con torsión variable del último escalona- 
miento de una TV. Para mayor claridad se ha dibujado en la figura las direcciones 
de C, y и, así como el desarrollo cilíndrico de los álabes. 


El diseño de los álabes con torsión se estudiará con detalle en el Cap. 15. 


М а Fig. 8-16.—Alabes con torsión del último esca- 
lonamiento de una TV: (a) fabricado por SSW; 
(b) fabricado por BBC. 


Con lo que hasta aquí llevamos expuesto puede ya realizarse el cálculo termo- 
dinámico y el anteproyecto de un escalonamiento de acción o de reacción, así 
como calcular las dimensiones principales de una turbina de un solo escalonamien- 
to. Este primer diseño se completará con el trazado del perfil de los álabes, el 
cálculo del ancho, paso, número de álabes, etc., etc... (véase Cap. 21). 


8.8. Diseño 2: TV de acción de un escalonamiento 


Diseñar una TV de acción de un solo escalonamiento para accionamiento de un TC con una 
potencia en el eje de 120 kW; a 9000 rpm; presión y temperatura a la entrada después del 
estrangulamiento en los Órganos de regulación, 10 bar y 300 °С; presión a la salida de la turbina 
1,6 bar. (1) 


1, Calculos preliminares. 
Con el diagrama de Mollier o las tablas de vapor se determinan (véase fig. 1): 


(1) El lector no familiarizado aún con los parámetros de diseño па y y deberá posponer el 
estudio de este diseño a la lectura del Cap. 9. 
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kJ 
punto 0 (10 bar; 300 °C) hy =3052 © vo =0,27 m? /kg 
g 


punto 1s, final de la expansión a.i. en la corona fija hasta la contrapresión de salida 


kJ kJ à 
(Sis =sọ 77,12 ср! 71,6 bar) ai Vis 71,1 m?/kg. 
@- 


Salto a.i. en la máquina: 


kJ 
Y, =Ah, =ho — h,, 73052 — 2665 =387 E 
9 


Velocidad a.i.: 
С, = y 2 Ah, = y 2.387.103 =880 m/s 


Consumo de vapor: 
с= 
Y, Mot 





estimando 1,5, = 71, Nm = 0,60 .0,96 = 0,576 = 57,6%, se tendrá: 
120 kg 


= =——_= 05 
387 - 0,576 5 
Número especifico de revoluciones па 
па = 3330012 


donde n se expresará en rps y па vendrá dado en rpm (т3/5)1/2 m 9/4 (véase tabla 9-1, pági- 
na 343), donde el caudal volumétrico О será: 


NNG (vo vq.) 0,54 (0,27+ 1,1) 


= 0,37 m?/s 
2 2 


Por tanto: 


9000 3 
fa Dic uio (387. 103) 9/4 = 1 96 


La figura 10-1 demuestra que una turbina axial de acción de admisión total para este valor 
de па es irrealizable, Nuestra turbina será pues de admisión parcial. Previendo esto, junto con 
el hecho de ser la potencia de la turbina relativamente pequena, se hizo anteriormente una 
estimación baja del rendimiento interno, Además en nuestro caso mantendremos el grado de 
reacción igual a O en todo el escalonamiento de la base a la punta. (A pesar de ser hoy día muy 
corriente también construir incluso las turbinas de acción, con un pequeno grado de reacción. 
El método a seguir en este caso sería el mismo que se verá en el diseno 4, Sec. 10.13) 


2. Coeficientes de presión y de velocidad periférica 


Para seleccionar la velocidad periférica um а la mitad del álabe, a donde se referirán los res- 
tantes cálculos, se escogerá el coeficiente de velocidad periférica óptimo, que según lo dicho en 
la pág. 292 será aquel para el cual el n; será máximo. El coeficiente de velocidad periférica 
está unfvocamente determinado por el coeficiente de presión, siendo según la Ec, (9-10) 


8. ESTUDIO Y PROYECTO DE ESCALONAMIENTOS DE ТТ... 305 


En nuestro caso podemos utilizar orientativamente la figura 10-2, ya que dicha figura es váli- 
da para un grado de admisión € = 0,1 previsible en nuestra turbina. 


En dicha figura se lee un coeficiente de presión 





Y = 10,5 
para óptimo rendimiento. 
Ahora bien 
Г 157387 102 
Д ДА t 2 -387 . 10 
Um= | = | = 273 m/s 
ү 10,5 
u 
dm =— = 273.60 
0,58 m 


3,1416 -9000 - 


3. Triángulos de velocidad 
a) Triangulos de entrada 


Se escogerá un ángulo %,, según lo indicado en la pág. 292 de 18° y un coeficiente de velo- 
cidad en las toberas 


к, = 0,95 
de manera que 
ст = 0,95 C, = 0,95 . 880 = 836 m/s 
Con су, Q4 y и queda determinado el triángulo de entrada, siendo 


Ста = c, sen © = 836 . sen 18? = 260 m/s 


[i 


C14 = Су cos ® = 836 - cos 18° = 793 m/s 





му = y/u? + с2 — 2чсу cosa, = 4/2737 + 836? — 2 . 273 - 836 .cos 189 — 583 m/s 


; Cia 260 
= arc tg = arc tg > = 
k и ==с{ш 273 — 793 


o 





b) Triángulo de salida, 


Si adoptamos álabes simétricos 

В = 180 — 84 = 180 — 153 = 27° 
El ángulo de desviación (véase fig. 2) será 

Ө = В; — 3, = 153 – 27 = 126° 


соп el cual puede leerse en la figura 6-7 un coeficiente provisional de velocidad de los álabes 
del rodete: e 


Kin = 0,86 


TURBOMAQUINAS TERMICAS 


Diseño 2, Fig. 2. 





Como por una parte la turbina es de admisión parcial y por otra los álabes deberán ser 
cortos, para no disminuir excesivamente el grado de admisión, reduciremos estimativamente 
este valor en un 10a 15%, haciendo definitivamente 


km = 0,75 
Entonces 


w2 = km W4 = 0,75 -583= 440 m/s 


con u, $2 у мг queda definido el triángulo de salida, siendo 





co = V u? + w3 — 2uw, cos Ba = Y 2732 + 440? — 2 273 - 440 - 0,89 = 234 m/s 
с2а = W2a = wa sen B = 440 -0,45= 198 m/s 


C2, = U+ Way =U — wa cos 8 = 273 — 440 -0,89 = — 119,5 m/s 
Сә 








^ 198 
= arc tg = 121? 


= arc ti 
% 3 C2u — 119,5 


Los triángulos de velocidad a la entrada y salida pueden verse en la figura 3. 


Diseno 2, Fig. 3. 
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4. Dimensionado de la altura de los álabes. 


En una máquina térmica es fundamental determinar la variación del volumen específico del 
vapor para dimensionar la máquina. Necesitamos conocer el volumen específico del vapor a 
la salida de las toberas (punto 1, fig. 1), y a la salida de los álabes (punto 2), 


Pérdidas en las toberas: 


C2 DT 2 Ci 2, 880? J kJ 
y17 ——— = (1-kf)—2 (1—-—0,95*) .—— = 38720 — = 3872 — 
2 2 kg kg 
Pérdidas en los álabes: 
wi —w3 583? — 440? J kJ 
Y2 = ——— = ————— = 73000 — = 73 — 
2 2 kg kg 
kJ 
һу = һу, + у, = 2665+ 38,72 = 2703,72 A 
g 
kJ 
h2 = h; + y2 = 2703,72+ 73 = 2776,72 pex 
9 
kJ m? 
Punto 1 (1,6 bar; h, = 2703,72 — М Жай! К-Жар 
kg kg 
kJ т? 
Punto 2 (1,6 bar; hz = 2776,72 — va = 1,215 — 
kg kg 
Por tanto: 
3 
volumen específico a la salida de las toberas, v, = 1,125 T 
g 
3 
volumen específico a la salida de los álabes, v5 — 1,215 Tox 
9 
La altura de las toberas а la salida para admisión total sería: 
бу, 0,54 . 1,125 =з 
Lioba, = ———— = —— = 142.10 "m= 1,42 mm 


ndm Слет 3,1416 - 0,58 - 2600,91 


habiendo tomado 74 = 0,91 para el coeficiente de estrechamiento. Siendo esta altura inadmi- 
sible, por ser excesivamente pequeña, adoptaremos оь = 18 mm, con lo cual el grado de 
admisión de la turbina será: 


La altura de los álabes del rodete a la entrada se hará, según la Ec. (8-33) 


0,58 . 10? 
Ri mE S5. — = TE = 209 mm 
La altura de los álabes del rodete a la salida deberá ser: 
Gv 054.1215 
joe d > —— 20025 m 25mm a) 


© етй c2, то 0,079 -3,1416 .0,58 . 198 . 0,91 
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dm 


4 | Diseño 2. Fig, 4. 














En la figura 4 se indican las dos soluciones constructivas. En la primera, dibujada con línea 
continua, la llanta que une los álabes entre sí es cónica, Se adoptará la segunda que forma una 
llanta cilíndrica, para lo cual, al mantener el diámetro de la punta igual a la entrada y a la salida, 
se ha de aumentar la pendiente de la base del álabe, como se indica por la línea de puntos. 


5. Rendimientos periférico e interno. Rectificación de los cálculos 


Todos los cálculos anteriores se han basado en la suposición de un cierto rendimiento inter- 
no. Ahora puede éste ya calcularse, y, si resulta muy distinto del supuesto, se procederá a la 
rectificación de los cálculos. 


Pérdidas por velocidad de salida (Fig. 1): 
2 2 

234 J kJ 

Y3 == = —— = 28400 —= 284 — 

2 2 kg kg 


Estado del vapor después de la conversión de energía cinética en entalpía (punto J”): 


kJ 
hj: =h2 + уз = 2776,72+ 28,4 = 2805,12 AI 
g 
kJ m? 
Punto J' ( 1,6 bar; hj. = 2805,12 — у= 126 — 
kg kg 


Salto periférico: 


kJ 
Yo = Ү — үт — Y2 — Y3 = ho — hy: = 3052 — 2805,12 = 247 pr 
g 
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Este salto puede también calcularse mediante la ecuación de Euler, teniendo en cuenta los 
triángulos de velocidad calculados a saber: 
kJ 


J 
Y, =u (c, —C2,)= 273 (793+ 119,5) = 247 . 10? — = 247 — 
kg kg 


que coincide con el anterior, como debía suceder. 


Rendimiento periférico: 


Y, 247 
= -—— = 0,64 
YS H7 


Rendimiento interno 

En esta turbina de acción pura las pérdidas intersticiales son prácticamente inexistentes, 
Para obtener el salto interno se restan del salto periférico las pérdidas por rozamiento de disco 
y ventilación yg, que en las turbinas de acción no pueden despreciarse. 


La potencia perdida por este tipo de rozamiento se calculará mediante la Ec. (6-18): 
P= tt eikon df, £ 


o bien con rodete protegido contra el rozamiento de ventilación por la fórmula 





2 
REO е) крп? d f 
en la cual 
k= 38 (rodete único) 
1 
D = — 
Vj’ 
R= % 
9000 
n= = 150 rps 
Por tanto 


2 
P, zi — 0,079) . 3,8 .0,79. 150? .0,58* . 0,025 


17,6 . 103 W= 17,6 kW 


que corresponde a una pérdida de salto entálpico, 


PB А kJ 
ANT 9 


Por tanto 
kJ 
h, — h:t ys = 2805,12+ 325 = 2837 6 ra 
9 


Se tiene además 


k 
Y; =Y; — y4 — Y2 — Ya — Ys =Yu — ys = ho — hj = 3052 – 28376 = Qu 
g 
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A continuación se deberían rectificar los cálculos, porque 0,56 no fue el valor de N; su- 
puesto al comienzo de los cálculos; para lo cual, según la Ec. (1), bastaría simplemente multi- 
plicar el grado de admisión o la altura de los álabes por la relación 


ni 0,60 


"m, 0,56 


donde 7; — rendimiento interno supuesto al principio; 
T, — rendimiento interno calculado, 


Obsérvese la gran diferencia entre el rendimiento interno y el periférico en esta turbi- 
na. Esto es debido a la importancia relativa grande de las pérdidas por rozamiento de 
disco y ventilación en las TV debido a la admisión parcial, y al valor grande de la densi- 
dad p del vapor. En las TH Pelton el factor debido a la densidad es mucho menor al mo- 
verse el rodete en aire. Las ventajas de la TV calculada de admisión parcial son: a) posi- 
bilidad de regulación económica por variación del grado de admisión (imposible en 
la admisión total); y b) economia de la construcción en comparación con una TV de 
varios escalonamientos. Para los mismos datos iniciales una TV de varios escalonamientos 
de admisión total sería, por el contrario, más cara y más difícil de regular, pero de mucho 
mejor rendimiento. Las TG pueden construirse de un solo escalonamiento de acción o 
incluso de reacción (TG más rápida) de admisión total, gracias a que los saltos entál- 
picos en las TG son mucho más reducidos (véase diseño 6). 


El cálculo de la turbina se completará con la determinación de la forma y fijación de los 
álabes, del eje, cojinetes y estator de la máquina (véase el Cap. 21). 


En la Sec, 15.8 puede verse un diseno de una TG de un escalonamiento con álabes tor- 
sionados, 


PROBLEMAS 


Problema 22. 


Una TG que gira a 12500 rpm de un escalonamiento de acción, de álabes simétricos, fun- 
ciona en una altitud donde la presión barométrica es de 0,44 bar. En el escalonamiento entran 
los gases (cuyas propiedades termodinámicas se supondrán las del aire) provenientes de la 
cámara de combustión a 2,5 bar, 850 *C y a una velocidad de 100 m/s. El diámetro medio de 
los álabes es 500 mm, el ángulo de salida de las toberas es 18”. Los gases salen de la corona 
móvil a 0,5 bar. El gasto de gas es 26 kg/s. 


Calcular a) la velocidad teórica de salida del gas de las toberas; b) los triángulos de velocidad 
teóricos, es decir, suponiendo pérdidas nulas en las toberas y dlabes móviles; c) la potencia 
de la turbina periférica teórica y d) la velocidad isentrópica del chorro de gases que salen de 
la tobera de escape de la turbina. 


Cálculos: 
a) Para 850 °С se lee en las tablas del aire ho y Eoc. 


Po Po 25 
La relación de expansión en la tobera será: €, = —— = — = — 
p; P2 05 


8. ESTUDIO Y PROYECTO DE ESCALONAMIENTOS DE TT... 311 


€00 
A la salida de la tobera €9,, = —— 


5 


leyéndose en las tablas, h |, y la temperatura teórica tjs 
Además 
2 2 
со c 
— ho=hy +2 
2 





donde су, — velocidad teórica de salida de la tobera y el salto a.i, Ah, = һо – his* 


cis = V2.10° Ah, + c5 = 12-10? Ah, + 100? 


> 


b) Los triángulos se referirán a la mitad del álabe 





















т т: 0,5 · 12500 
о = тп nm ————— * 
R 60 
wis = МЫ, -2U cu cosa a, = i80 
cı 4 
Cia С; sen Qj = Ciu = C45 COS 0, В, — arc tg 4 
U—Ci 4 
io) 
W25 = W1s (si no se consideran tampoco pérdidas en la corona móvil) WI 
wa | 
В =180 —8, оу =arosen(2 sen ga) y siendo c 4 = C2a by 
c2 
с `9 
peat (1) 
tg 82 4 
i 
22159 i ^ 
Анд 
U:327,24m/s U-327,24 m/s 
C4,7 883,59 m/ 
Сг,=229,08 m/s 
Problema 22 


Los triángulos de velocidad pueden verse en la figura adjunta, 


c) Y, “и (Ciu — C2u) Р. 79Y, 


2 2 
с2 
d) Primer método ћ + v3 —hst— hM =h; 


(1) La rotación de la corriente podría destruirse con una corona directriz fija, que redujera 
езу а 0. En la máquina ideal que estudiamos, con ello se conseguiría la misma Cza а la salida 
de la tobera de escape sin rotación, siempre que las pérdidas en la corona directriz fija fueran 
nulas, 
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ci ci 05 





€02 CATE EY NT M 
€o = — с©= V 21h; — hs) - 10? + e? 
Ee tob 
có cá 


Segundo método ho + zx = М, = h ер 





c3— Y 2 (һо —ha,) + cj –2М, 


Resultados: к) 
a) ho = 915,600 TES €oo = 182,900 є = 5.000 
9 
kJ kJ 
€o1.= 36,580 һу, = 489,026 — Аһ, = 426,574 — 
kg kg 
€i, = 929,06 m/s 
b)u = 327,245 m/s Му, = 626,046 m/s ста = 287,095 m/s 
спи = 883,586 m/s Bi = 152,704? Во = 27,296" 
а, = 128,587? соц = 299,08 m/s cə = 367,29 m/s 
к 
с) Y, = 364,12 Е P,— 9467,11 kW 
9 
9) Primer método: kJ 
є, 100= 1,14 єоз = 32,19 has = 462,10 — 
9 
сз = 434,458 m/s 


Segundo método: 
сз = 434,466 m/s 


Problema 23. 


En un escalonamiento intermedio de reacción de una TV la velocidad periférica en el álabe 
medio es Um = 80 m/s. El flujo de vapor es 5 kg/s. El vapor a la entrada del escalonam iento se 
encuentra en estado de vapor saturado a una presión de 2 bar. El ángulo a la entrada de los 
dlabes fijos y móviles es 150? y a la salida de ambos 18”. El rendimiento interno del escalona- 
miento es 82%. No se tendrán en cuenta las pérdidas por rozamiento de disco y la velocidad 
axial se mantendrá constante en todo el escalonamiento. 


Calcular a) longitud radial de los álabes a la entrada del escalonamiento que se supondrá allí 
igual a 1/10 del diámetro medio d,, de los álabes; b) la potencia interna del escalonamiento; y 
c) el salto a.i. del escalonamiento. 
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Cálculos: 
a) Según los datos: 
ángulo a la salida de los álabes fijos оу = 18? 
ángulo a la entrada de los álabes móviles 84 = 150° 
ángulo a la entrada de los álabes fijos О = 150% 
ángulo a la salida de los álabes móviles 5 = 18° 


siendo с„= cte, 0, = f2,04= f, se reconocerá que el grado de reacción del escalonamiento es 
igual a 1/2. 
Dal triángulo de entrada se deduce: 
usen 150? 80 -sen 150? 
sen 12° = sen 12° 


Ca= су sen 18° 


Aplicando la Ec. (8-25) a la entrada de la corona fija (punto 0), y despreciando el espesor 
de los álabes (To= 1), se tendrá: 


G vo = T dm fo c,— 10 m Lc, 


Para po— 2 bar en la tabla de vapor saturado se lee vo. 


[ 5.vo 
£97 ү 2.10 mm 


10.7.c, Ca 
b) La potencia interna coincidirá en este caso con la potencia periférica del escalonamiento 
PA= Р,= бҮ, 


donde Y, = и (c4, — C2u) pero Cay = и — Wa cos fj = и — c, cos = и — c4,, por ser el 
grado de reacción 1/2. Luego 


Y, = Y, = и (2c,, – и) = 80 (2 . c, cos 18? — 80) 


Por tanto 
Р. =Р,=5Б.у, 
c) Salto a.i, 
Yi Y, 
a =— e 
Mie 082 
Resultados: 
3 
m 
а) c4 = 192,389 m/s Ca = 59,452 m/s vo = 0,8860 — 
kg 
Lo = 48,70 mm 
kJ 
b) Y; = 22,876 2 Р; = 114,38 kw 
9 
kJ 
с) Y, = 2790 — 
kg 
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Problema 24. 


El rendimiento interno de un grupo de 5 escalonamientos de reacción (o= 0,5) de una TV 
es 82%. Todos los álabes tienen la misma longitud radial. La velocidad periférica en la mitad 
del álabe, a donde se referirán los cálculos, es constante en este grupo e igual a 100 m/s. La 
velocidad absoluta a la salida de la corona móvil es de 50 m/s y la velocidad relativa también 
a la salida de la corona móvil es de 125 m/s. El volumen especifico medio del vapor es 0,250 
т? /kg. El gasto de vapor es 4 kg/s. 


Calcular: a) la potencia desarrollada por el grupo; b) el área anular para el paso del vapor a 
través de los dlabes; y c) el salto a.i. total, 


Cálculos: 


a) No tendremos en cuenta en este oroblema las pérdidas por rozamiento de disco (que no 
son importantes en los escalonamientos de reacción), con lo cual el salto interno del grupo 
coincidirá con el salto periférico total, 


El salto periférico de un escalonamiento será: 
(5-5 4 n) = (02 — c2) = (1252 – 50°) 10? 
2 
por ser 0 = 0,5; 
Y¡=5AYn 
y la potencia interna desarrollada por el grupo será: P,= 4 - Yi 


b) Area anular G -vo 4 -0,25 





Ca Ca 
Del triángulo de entrada se deduce 
м2 = u? + сї — 2uc, cos 01 


u? * c? =) 


04 = arc cos ( 
2u c4 


Ahora bien c, — су sen &, = 125 - sen 04. 


4.0250 (а 


0% cm? 


luego А = 
Ca 


Nota. Se ha supuesto un volumen específico de vapor medio en todo el grupo, En realidad 
este volumen específico aumenta con la expansión, con lo cual si se mantiene constante C, será 
preciso aumentar la longitud radial de los álabes para que vaya aumentando el área anular. 


c) Salto a.i. total AS Bo Yi 
* m 082 
Resultados: 
kJ kJ 
а) AY,- 13,125 — Y, = 65,625 — P, — 2625 kW 
kg kg 
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2 
Ы a, = 22332° c, = 47496 m/s o S 
к) 
c Y 80,03 С 
Problema 25. 


En una unidad-TG de ocho escalonamiéntos el primero es de reacción, con grado de reac- 
ción 1/2. En él entran 20 kg/s de gases, cuyas propiedades termodinámicas pueden suponerse 
iguales a las del aire, con una velocidad de 40 m/s, una presión de 5 bar y una temperatura 
absoluta de 1000 K. Los gases salen de la turbina a 1,2 bar. El ángulo de salida del gas de la 
corona fija del primer escalonamiento es 17%, y la velocidad periférica a la mitad del álabe 
es 200 m/s. En este primer escalonamiento las pérdidas por rozamiento de disco ascienden a 
45 kJ/kg. La energía cinética final del escalonamiento no se recupera en el escalonamiento 
siguiente y el rendimiento de la tobera es 90%. 

Calcular: a) el salto a.i. total y el salto a.i. correspondiente al primer escalonamiento, supo- 
niendo que el salto ideal total se reparte por igual entre todos los escalonamientos; b) la pre- 
sión a la salida del primer escalonamiento; c) el salto periférico en el mismo; d) la potencia 
interna del escalonamiento; e) el rendimiento interno del escalonamiento; y f) temperatura del 
gas a la salida del escalonamiento. 


Cálculos: 
Utilizaremos los siguientes subíndices: 


0 —entrada en la turbina (y en el primer escalonamiento). 
1 —entrada en la primera corona móvil. 

2 — salida idem. 

J — salida de la turbina. 


a) Con То = 1000 К se lee en las tablas del aire hg y єоо 


€00 





5 
€9Js siendo €s= EX 


є. 
Con el valor de єс), se lee en las tablas hy, . 
El salto energético en la máquina (desde la entalpía inicial de remanso hasta la entalpía está- 
tica final) será: 


5 CÓ 107 .40? 
Y,— 10 = + ho = һу; 2 + ho - hy, 





Y, 
8 





y el correspondiente а un escalonamiento ДҮ, = 


b) redes 1073 .40? 
ho.= ht ТОА ho = 


AY, 
A este valor de h2, corresponde en las tablas €025 


foo Po 





€02s P2 
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€02s €02s 
P2 = Po 5 
€00 E00 
- AY, 
c) Sieodo e el salto a.i, en la corona fija por ser el grado de reacción 1/2, 
с2/2 
AY,/2 


c1 = Vae AY, = V/09 - AY, 


Сту =C; Cos 04 = 196,9 - 0,9563 = 188 m/s 


tob = 


Al ser el grado de reacción о = 1/2 se tiene para el salto periférico del escalonamiento: 
AY, = u (су cos 04 — су cos 0%) = и (c, cos A + wa cos Ba — u) = 
= u (2c, cos, — u) = u (2c,, — u) = 200 (2 с, — 200) 
d) El salto entálpico interno de este primer escalonamiento será: 


AY, = AY, - yg7 AY, -45 


y 
Р, = G AY; = 20 ^Y, 
AY; 
Mia = —— 
М ИХ 
сё 3 40° 
f ho = ho +t ДҮ = ho t 10 7 — AY, 
2 2 
leyéndose en las tablas, t2. 
Resultados: 
kJ 
а) ho = 773,535 == єоо = 114,725 є. = 4,167 
9 
kJ 
€oJs = 27,534 hj, = 430,489 — 
kg 
kJ kJ 
Y, = 343,85 — AY, = 42,98 — 
kg kg 
kJ 
b) h2; = 731,354 a €o2, 798,786 P2 = 4,31 bar 
g 
kJ 
c) cy = 196,679 m/s C1u = 188,085 m/s AY, = 3523 — 
kg 
kJ 
d) AY; = 30,734 — Р, = 614,68 kW 
kg 
e) Nie = 0,715 


kJ 
f) һә = 743,601 — t2 = 700,58 °C 
g 
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Problema 26. 


Una TV de tipo de tambor de mültiples escalonamientos, todos ellos de grado de reacción 
1/2, proporciona, con un rendimiento mecánico del 90%, una potencia en el eje de 25.000 kW, 
girando a 500 rpm. 


A la entrada del primer escalonamiento la presión es 40 bar y la temperatura 350 *C. El 
condensador trabaja con un vacío del 95%. El rendimiento interno de un escalonamiento es el 
mismo para todos ellos e igual a 80%, y el factor de recalentamiento de la turbina es В = 1,035. 


Se considera un escalonamiento intermedio en el que la presión inicial es ро = 3 bar; Ba = 
= 30°; longitud radial de los álabes £ = 0,15 dm (donde dm — diámetro medio del álabe); la 
componente axial de la velocidad absoluta igual a la entrada y salida del escalonamiento c, — 
= 0,8 um (donde Um — velocidad periférica en el diámetro medio). 


Calcular: a) potencia interna de la turbina; b) gasto del vapor; c) titulo real del vapor a la 
entrada del condensador. 

Además en el escalonamiento intermedio especificado, calcular: d) entalpía real del vapor 
а la entrada del escalonamiento; e) diámetro medio; f) altura del álabe fijo a la entrada; g) trián- 
gulos de velocidad referidos al diámetro medio; h) salto periférico del escalonamiento; i) án- 
gulo de entrada en la corona fija siguiente al escalonamiento considerado. 


Cálculos: 
Utilizaremos los subíndices siguientes: 


A — entrada en el primer escalonamiento. 

К — entrada en el condensador. 

— entrada en el escalonamiento intermedio especificado en el problema. 
entrada en la corona móvil de dicho escalonamiento. 

salida de la corona móvil de dicho escalonamiento. 


о-о 
l 


Nota. Advertirá el lector que no se tienen en cuenta en la solución las energías cinéticas del 
vapor no mencionadas expresamente en el enunciado del problema, por ejemplo, la que tiene el 
vapor a la entrada del primer escalonamiento, que suele ser muy pequeña. 





: P, 25000 
E EN шы 
Mm 0,90 

P, 25000 

b) (je = = лее: 





mm Me RY, 09. 08-1,035 Y, 
Con los datos del problema quedan determinados los puntos: 
Punto A (40 bar; 350 °С) Punto К, (sk, =$д; 0,05 bar) Punto 0, (so, = Sa; З bar) 
con diagrama, tablas o fórmulas se obtienen ha, hk, y hos 
Y: = ha -hks 


c) Salto interno total de la turbina Y; = Nie R Y, = 0,8 · 1,035 . Y.. 
entalpía real a la entrada del condensador hy = ha — Y, con lo que queda determinado el 


Punto К (hk; рк = 0,05 bar) 
obteniéndose con el diagrama, tablas o fórmulas xy . 
d) Salto a.i. hasta la entrada en el escalonamiento intermedio Y; = ha — hos- 


Salto interno: Y; = Nie R Y; = 0,8 - 1,035 - Y; 
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Entalpía real a la entrada del escalonamiento: 
ho = ha — Yi 
quedando determinado el punto 0 (ho; ро = З bar) con lo que se obtiene vg. 


e) Suponiendo un coeficiente de obstrucción igual a 1, 
буо = c, T dm = 0,80, rd, £—08-.0,15. 2? de п 
Y 60 - Gvo 


luego | 
dm = V 
"108.015 -n° .500 
f) & = 0,15 dm 
д) El triángulo de salida queda definido por 
T -dm · 500 
Um = n dm n= БО Ca=08Um у В: = 30° 


C24 = U —сь„/їабә со = Vd td, 
е 
= w2 = Y c$-- и? — 2 ис, cos 0 


0% = arctg — 
C2u 
Con estos datos se pueden calcular analítica o gráficamente los restantes valores que apa- 
recen en la figura adjunta; en la cual se representa también el triángulo de entrada, siendo 
су = W2 ; W1 = C2;% = 85; B4 = 0%, por ser el grado de reacción о = 0,5. 


2 2 2 2 
w2—W% С —C2 
a 0 = с2 -c 
2 





һ) ДҮ, = 


1) Para una entrada sin choque este ángulo es el de la velocidad absoluta а la salida de la 


corona móvil ya calculado, o sea, 02. 










25,63mA 


Ca- 


Problema 26 


Um” 32,04 m/s 


Resultados: 
a) P, = 27777,78 kW 
kJ kJ kJ 
b) ha = 3092,13 — Sa = 6,582 —— hk, = 2006,28 — 
kg + K kg 


kg 
kg 
G = 30,90 — 
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kJ kJ 

c) Y; = 899,084 — hk = 2193,047 — хк = 0,8483 
kg kg 
kJ kJ kJ 

d) hos = 2562,47 — Y, = 529,66 — Yi —438,558 — 
kg kg kg 
kJ m? 

һ = 2653,57 — Yo 705857 — w2= 51,268 m/s 

kg kg 

e) d, = 1,224 т 

f) © = 0,1836 т 

9) Um = 32,042 m/s Ca = 25,634 m/s C2u = — 12,357 m/s 


C2 = 28,457 m/s © = 115,736? 


к) 
h) AY, — 0,9093 KG 


Problema 27. 


En una turbina de acción de un sólo escalonamiento en la cual se despreciarán todos los 
rozamientos, entra vapor saturado seco por cinco toberas iguales convergente-divergentes, a 
una presión de 10,5 bar, y sale de la turbina directamente a la atmósfera. La velocidad de la 
corona móvil en la mitad de los álabes simétricos es la correspondiente al rendimiento ideal 
óptimo. El ángulo de salida de las toberas es 20%. El área total de la garganta de las toberas es 
20 тт“. 


Calcular: a) los triángulos de velocidad; y b) la potencia desarrollada por la turbina. 


Cálculos: 


a) Triángulo de entrada 

Siendo nulas las pérdidas en las toberas, y considerando despreciable la energía cinética 
del vapor a la entrada de las mismas, су = С, = 2 Y., donde Y, = salto a.i. en las toberas 
= ho -his 

Estos valores se obtienen con el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas 


су = y2. Y, 10% 


Si no hay pérdidas, la velocidad periférica óptima será: 
1 


Up ripe cos 04 = 0,5 : c, - cos 20? Ста = Cy sen ©, Сту = Cy Cos 0%, 
Cia 
By = arc tg ——— w4 = vci + v? —2 ис, · соѕ 01 
U—Ciu 


Triángulo de salida 
Por ser álabes simétricos $2 = 180 — B4 
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C2 7 305,49m/s 





Чо = 419,66 m/s 
Problema 27 
Suponiendo además que se mantiene constante C, : 
Сга = Ста = С2 
por ser el triángulo de salida rectángulo y 
w = Wi 


b) En ausencia de fricción la potencia desarrollada o efectiva coincide con la potencia 
periférica, Luego 


ра. = Р, = бис}, 
La presión crítica еп la garganta en ausencia de rozamiento es según la tabla 7-1, pág. 256. 
Pe —0,5774 ро = 0,5774 · 10,5 
En el diagrama de Mollier (o mediante tablas о fórmulas) se lee el salto a.i. crítico, 
Үс = ho – hc 
y se obtiene el volumen específico en la sección crítica vg. 
La velocidad crítica (o velocidad del sonido) será с, = AT E 


Finalmente, siendo el área total de las gargantas de las cinco toberas igual a 100 mm? 
se tendrá: 


c ^ 100 . 1076 . c, 





Ve Ve 


Aunque no existen rozamientos queda sin aprovechar una potencia cinética en el chorro de 


salida PP3, que constituye la ünica pérdida en esta turbina, a saber 
2 


c2 
pras irs 


Como comprobación se verifica que la potencia del chorro suministrada al rodete es igual a 
la aprovechada en rodete más la pérdida por velocidad de salida, a saber 
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Resultados: 
kJ kJ kJ 
a) һ = 2779,87 — hi, = 2380,98 — Y, = 398,890 — 
kg kg kg 
с, = 893,185 m/s ug = 419,660 m/s Cia = 305,487 m/s 
€1, = 839,320 m/s B, = 143,948? му = 519,073 m/s 
В = 36,052? 
kJ kJ 
b} Pe = 6,063 bar һ„ = 2676,34 — Үс = 103,53 — 
kg kg 
m? kg 
v, 7 0,3003 ue с. = 455,0385- m/s су = 0,1515 — 
g 5 
P, = 53,37 kW Р, = 7,070 kW Pen= 60,443 kW 


verificándose que P, + Руз = Pep. 


Problema 28. 

En una corona móvil de álabes simétricos de acción entran 6.000 kg/h de vapor a una velo- 
cidad absoluta de 450 m/s. La corona se mueve con una velocidad a la mitad del álabe de 
200 m/s. El ángulo de salida de las toberas es 18^ y el coeficiente de velocidad relativa en los 
dlabes móviles 0,85. El estado del vapor a la entrada en las toberas está determinado por 
ро = 10 bar y ty = 350 °С con energía cinética a la entrada prácticamente despreciable. 

Calcular: a) los triángulos de velocidad referidos a la mitad del álabe; b) el trabajo perifé- 
rico; с) la potencia periférica; d) la entalpía real a la salida de las toberas; e) la velocidad 
periférica para rendimiento periférico máximo de la corona, que se comparará con la velocidad 
de 200 m/s dada en el problema. 


Cálculos: 
a) Triángulo de entrada 


wi = ус + у? — 2ису cos = y 4502 + 200? — 2 . 450 - 200 - cos 18° 


Ста 











Сту = Су COS 01 Ста = C4 sen Q4 B4 = arc tg TE 
= vlu 


Triángulo de salida 
Por ser los álabes simétricos 


B; = 180—8, W2 = km W: = 0,85 - w; c; = V/ + u? — 2uw, cos f 
C2, = и — Wa COS 82 

Los triángulos calculados pueden verse en la figura adjunta. 

b) AY, = U (су. —C2u) 


с) P,=AY,.G 


ХА 


A 
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Problema 28 


d) Según el primer principio escrito entre la entrada y salida de las toberas: 


2 2 
с с 
hot —- hb 
2 2 
2 


Раа; hi-h ci 
ero — = 0; luego = ho - — 
2 VS 


Estando determinado el punto 0 (10 bar; 350 °С), con los datos del problema, se obtiene 
con el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas ho 
2 
с 
hi = hg — —-. 107? 
2 


e) Según la Ec. (8-8), siendo en este caso c, = C,, se tendrá: 


1 
Ug =— Cy Cos Q4 = —— . cos 18? 
0=74 1 = 


Se comprobará que la velocidad periférica óptima no se diferencia mucho de la supuesta еп 
el problema, por lo cual la hipótesis subyacente en el mismo de que los ángulos de la corriente 
coinciden con los que forman los álabes es aceptable al funcionar la turbina prácticamente en 
condiciones de rendimiento óptimo. El ángulo 05 se acerca a 90°. 


Resultados: 
а) му = 267,039 m/s C1u = 427,976 m/s Cia = 139,058 m/s 
B1 = 148,618? В = 31,382? w2 = 226,983 m/s 


с; = 118,363 m/s C2u = 6,221 m/s 


o 
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kJ 
b) AY, = 8435 — 
kg 


c) P, = 140,58 kW 


kJ kJ 
d) ho = 3157,64 = h; = 3056,39 — 
g 


e) uo = 213,99 m/s 


9 


Coeficientes característicos 
de las TMT 


9.1. Introducción 


En la evolución de todas las TM ha jugado y sigue jugando un papel primordial 
la investigación experimental con modelos reducidos. 


En la teoría de modelos se designa con el nombre de prototipo la máquina de 
tamaño normal, y sus características se estudian experimentalmente ensayando un 
modelo. Para poder predecir el comportamiento del prototipo con el ensayo del 
modelo es necesario: 1) que el modelo y el prototipo sean geométricamente 
semejantes. о sea, que exista semejanza geométrica; 2) que las configuraciones de 
flujo en el modelo y en el prototipo sean también geométricamente semejantes, о 
sea que exista semejanza cinemática; para lo cual es preciso que los triángulos de 
velocidad a la entrada y salida de cada corona móvil sean iguales y que el flujo no 
se desprenda del contorno de los álabes; y finalmente 3) que los flujos sean análo- 

‚ gos, para que las fuerzas que actúan en el modelo y el prototipo sean semejantes, 
о sea, que exista semejanza dinámica. 

Comenzando por esta última el procedimiento a seguir para asegurar la seme- 
janza dinámica entre el modelo y el prototipo se estudia en la teoría de modelos, 
de la cual tomaremos solamente los resultados que atañen a nuestro problema. 

Para unas características del fluído determinadas el régimen de trabajo de todas 
las TM geométricamente semejantes queda perfectamente determinado con cuatro 
parámetros, escogidos convenientemente, con tal de que sean independientes 
entre sí (por ejemplo, no podrán elegirse simultáneamente el momento M, el nú- 
mero de revoluciones n y la potencia P; porque estos tres parámetros están rela- 
cionados entre sí por la ecuación Р = 2 rm Mn). Estos cuatro parámetros podrán 
ser, por ejemplo, el número de revoluciones п, la presión y la temperatura abso- 
luta a la entrada de la máquina pe y Te. y la presión a la salida de la misma px. A 
estos cuatro parámetros hay que añadir otros cuatro determinativos del fluído, 
que pueden ser, por ejemplo: el calor específico a volumen constante Cy, la cons- 
tante del gas Rj,la viscosidad dinámica 7 y el coeficiente de transmisión del calor 
A. Finalmente, como la semejanza dinámica presupone la semejanza geométrica, 
basta una longitud L para fijar el tamaño, por ejemplo, el diámetro exterior del 
rodete. 
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En resumen, las variables que intervienen son: 
п, ре, Те, рк, Cy, Ri, n, A, L 


Estas variables pueden expresarse en función de las cuatro magnitudes funda- 
mentales: masa, longitud, tiempo y temperatura. Por tanto, según enseña la teoría 
de modelos basada en el análisis dimensional, las nueve variables enumeradas 
pueden reducirse a 9 — 4 = 5 variables adimensionales. (1) 


A continuación utilizando el cálculo matricial, puede obtenerse fácilmente 
un “conjunto completo” de parámetros adimensionales que en este caso pueden 


ser, por ejemplo, los siguientes: 
a) relación de presiones 


b)número de Prandtl 





С 
у= 
Cy 
d)número de Mach 
u 
Ma = — (9-1) 
ac 
donde и = тап; ag = y ye В; Te — velocidad del sonido a la entrada de la má- 
quina 
e) número de Reynolds 
с с 
Re = — =— (9-2) 
Ve 7 v 
donde c, L — velocidad y longitud características. 
1 А 
ое = — — volumen específico a Іа entrada de la máquina. 
PE 
n, v — viscosidad dinámica y cinemática respectivamente. 


(1) Véanse: H. L. LANCHAAR, Dimensional Analysis and Theory of Models, New York, 
John Wiley 1951, 166 págs. y L. I. SEDOV, Metody podobija i pazmernosti v Mehanika (Mé- 
todos de semejanza y dimensiones en Mecánica), Moscú, Hanka, 1967. 
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Estrictamente sólo podría realizarse la semejanza dinámica, si simultáneamente 
los cinco parámetros adimensionales, que se denominan criterios de semejanza, 
fueran iguales en el modelo y en el prototipo, lo cual sólo sería posible si la 
escala fuese la unidad. Sin embargo, en la práctica, las condiciones precedentes 
pueden simplificarse. En primer lugar los criterios de y y Pr dependen solo del 
estado del fluído y en la mayoría de los casos puede suponerse sin gran distorsión 
del problema que estos números son constantes en el modelo y en el prototipo. 
Esto mismo sucede en muchos casos con los números de Reynolds y de Mach, 
de los cuales trataremos en la бес. 9.9. De momento bastará tener en cuenta 
lo siguiente: 


En la experimentación con TM lo mismo que en cualquier experimentación de 
Mecánica de Fluídos y Termodinámica se analiza el fenómeno que se quiere in- 
vestigar, así como las ecuaciones a que obedece si son conocidas, se descubre la o 
las fuerzas (de ordinario una sola) que en el fenómeno prepondera y despreciadas 
para simplificar todas las demás, se realizan los ensayos de manera que la relación 
de dicha fuerza preponderante con la fuerza de inercia sea la misma en el modelo 
que en el prototipo, lo cual se consigue con la igualdad, en modelo y prototipo 
del número adimensional correspondiente. 1 


En las TM si prescindimos del influjo de la elasticidad, que puede ser la fuerza 
preponderante en ciertos flujos supersónicos, la fuerza preponderante es la visco- 
sidad. Entonces la semejanza dinámica exige que el número de Reynolds se man- 
tenga igual en el modelo y en el prototipo. 


Ahora bien, de 
Rem = Re, 


se deduce 


cnm _ © Lp 
ут Vp 





donde с— velocidad típica, p.e., velocidad periférica exterior del rodete; 
L — longitud típica, p.e., diámetro exterior del rodete; 
v — viscosidad cinemática 
subíndice m — modelo 
p — prototipo 


Fácilmente se ve que, si el fluído es el mismo en el ensayo que en la realidad 
(Um = vp) y la escala es pequeña, la velocidad Cm exigida por la Ec. (9-3) sería 
excesivamente elevada y prácticamente irrealizable. Ahora bien, como la viscosi- 
dad influye decisivamente en el rendimiento de la máquina, sólo puede predecirse 
el rendimiento del prototipo que depende de la viscosidad fundamentalmente con 


(1) Véase CLAUDIO MATAIX, Mecánica de Fluidos y Máquinas Hidráulicas?, Madrid, 
Ediciones del Castillo, S.A., 1982, Cap. 7, págs. 161 ss. 
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ensayos realizados en el modelo, si se cumple la ley de Reynolds expresada por la 
Ec. (9-3). 


Sin embargo, muchas veces en la experimentación con modelos de las TM se 
establece la hipótesis (tanto más aceptable cuanto los números de Reynolds sean 
más elevados) de que prescindiendo en absoluto de la igualación de los números 
de Reynolds el flujo básicamente no se distorsiona; y, por tanto, basta la seme- 
janza geométrica para que se de con suficiente aproximación la semejanza cine- 
mática. La justificación de esta hipótesis, que constituye la máxima simplifica- 
ción a que puede llegarse en la experimentación con modelos, es la experiencia. 


Precisamente en la hipótesis de la mera semejanza geométrica y cinemática, 
prescindiendo del grado de incumplimiento de la semejanza dinámica se basan 
todos los coeficientes característicos que estudiamos en este capítulo, salvo en 
la Sec. 9.9., que se emplean universalmente en el diseño de las TM. 


La teoría simplificada que se expone en este capítulo ha conducido y sigue 
conduciendo en la actualidad a excelentes resultados en la experimentación con 
modelos, sobre todo en el diseño de las TMH. En particular las modificaciones que 
el banco de pruebas aconseja hacer en el modelo conducen a mejoras análogas en 
el prototipo. Sólo la predicción del rendimiento del prototipo no se puede realizar 
sólo con ensayos experimentales, si hay incumplimiento de la semejanza dinámica; 
pero sí con ensayos experimentales complementados con alguna de las fórmulas 
empíricas desarrolladas para el caso. (1) 


En la práctica se han propuesto y utilizado un gran número de coeficientes 
característicos. Entre ellos hay algunos muy extendidos, como el número especí- 
fico de revoluciones en función de la potencia o del caudal, que no son paráme- 
tros adimensionales. Sería de desear una standarización internacional de estos 
párametros y un uso exclusivo de parámetros adimensionales. En este capítulo 
aduciremos los coeficientes característicos hoy día más frecuentemente utiliza- 
dos en la construcción de las TM. En las secciones siguientes 9.2 a 9.7 definimos 
estos coeficientes para las TM sencillas de un solo escalonamiento o para un esca- 
lonamiento aislado de una TM múltiple. Entonces el salto a.i. total del escalona- 
miento que aparece en las fórmulas que siguen lo designaremos por AY, (véase 
pág. 215). 


9.2. Coeficientes de velocidad 


Los coeficientes de velocidad son de uso muy frecuente en las TMH. De todos ellos 
el más importante es el coeficiente de velocidad periférica que se utiliza también frecuen- 
temente en el estudio de las TT. (Veanse las Secs. 8.4 y 8.5 ). 


Coeficiente de velocidad en general es el cociente de una velocidad cualquiera en el escalo- 

namiento por la velocidad a.i. C, = 4/ 2 AY, definida en la pág. 221. Así hemos definido 
u u 

en la Sec. 8.3 el coeficiente de velocidad periférica v = —- === , de excepcional impor- 

tancia en el estudio de todas las TM. Cs vy2AY, 





(1) Véase C. MATAIX, Turbomáquinas Hidráulicas, Sec. 8.11. 
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En las TH el salto energético en la máquina Y, —g Н, donde Н — altura neta. Por esta 
razón los coeficientes de velocidad en las TH se definen así: 
€, 
Ке, == — coeficiente de velocidad absoluta a la entrada del rodete, 


V 22H 
L 








Кир = “== — coeficiente de velocidad periférica а la entrada del rodete, 
AREA 
С2 
Kcam = ртт) — coeficiente de velocidad meridional a la salida del rodete, 
-8 


y en general a cualquier velocidad en la máquina corresponde un coeficiente de velocidad 
definido análogamente. 


Al variar las condiciones de funcionamiento de una TM varía el coeficiente de velocidad. 
Así, por ejemplo, si una TV pasa a funcionar a 5000 rpm en lugar de 10000 rpm sin variar el 
AY, el coeficiente y se reduce a la mitad. Por eso los coeficientes de velocidad suelen definirse 
para las condiciones de rendimiento máximo, llamadas condiciones de diseño. 


Dos TM geométrica y cinemáticamente semejantes tienen los mismos coeficientes de ve- 
locidad. La demostración es inmediata, si se tiene en cuenta que al ser las TM geométrica- 
mente semejantes, los angulos € materializados en las coronas fijas y los ángulos 8 materia- 
lizados en las coronas móviles son iguales y, por tanto, los triángulos de velocidad son semejan- 
tes y los coeficientes de velocidad iguales. ` 


9.3. Valores unitarios: número de revoluciones y caudal unitarios 


Los valores unitarios se emplean sobre todo en las TH. Se define la potencia unitaria, 
par unitario y en general cualquier magnitud unitaria refiriendo la tal magnitud a un ro- 
dete de diámetro 1 m y un salto de 1 m. 


Así se define en particular el número unitario de revoluciones пуу como el número de 
revoluciones a que debería girar una turbina geométricamente semejante, de diámetro de 
rodete 1 m, funcionando en un salto de 1 m, para trabajar con rendimiento óptimo 
(condiciones de diseño). De manera análoga se define el caudal unitario © у. La deduc- 
ción del valor nj, y ©}, que se basa en la semejanza de los triángulos de velocidad de 
las máquinas geométricamente semejantes, es la siguiente: 


Sea d el diámetro de la turbina, n y H las rpm y salto de diseño; n' las rpm a que debe- 
ría girar la misma turbina (y por tanto con el mismo diámetro d) con óptimo rendimien- 
to, si el salto fuera H'; п'' las rpm a que debería girar una turbina geométricamente seme- 
jante de diámetro d’, en el segundo salto mencionado Н’. 


En el primer caso, siendo todas las velocidades de la turbina directamente propor- 
cionales a y/ H se tendrá: 


n [Ww 
“= | T 
En el segundo se tendrá 
noue d 
We dn 
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Si H'= 1 m y d' =1 m por definición n" = п үү; luego número de revoluciones unitario 





nd 
пу (9-4) 
VH 
Análogamente se tendrá: 
а [H 
Pi ү 
y 
or _ (ay? 
а (00) 
y multiplicando ordenadamente: 
йу ү. dy? 
ЖДУ, ЖҮР (5) 
Si H'=1 m y d'=1 т, por definición Q” =Q | ү; luego caudal unitario 
Oia m (9-5) 


Estos valores unitarivs se pueden definir igualmente para todas las TM, y en particular para 
un escalonamiento de una TMT, expresándolos en función del salto energético en el escalona- 


AY, 
miento AY, haciendo simplemente Н = Ну decir, 


nd 
———— = 3,1321 — 9-6 
mt FAY, TAN. e 


Q 
——— nz 9-7 
d? Y AY, en 
En la Ec. (9-7) Q,1 y Q serían los caudales volumétricos a la entrada (TC) o salida (TT) del 
escalonamiento (sección de baja presión). 


De lo dicho se desprende que todas las TM geométricamente semejantes tienen los mismos 
valores unitarios, en particular la misma velocidad unitaria y el mismo caudal unitario. 


9.4. El coeficiente de presión y 


El coeficiente de presión es un coeficiente adimensional, que para un escalo- 
namiento de TMT se define así 


E 
y= MIE (9-8) 


es decir el coeficiente de presión y es la relación entre el salto a.i. en el escalona- 
miento y una energía cinética hipotética, correspondiente a la velocidad periférica 
en el rodete. En las TM axiales adoptaremos con Eckert la velocidad periférica más 
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elevada, o sea, en la punta de los álabes (1). Además esta velocidad se tomará en 
la arista de succión del álabe, o sea, a la entrada en las TMG o a la salida en las 
ТММ (2). En las TM radiales tomaremos la velocidad periférica máxima del rodete, 
correspondiente al diámetro máximo. 


La definición de y corrientemente empleada en los ventiladores 


Ары 

у = E - 
né 
2 





(9-9) 


donde Аро — incremento de presión total en la máquina, es equivalente a la (9-8); por- 
que si la relación de compresión es pequeña, como sucede en los ventiladores, el gas 
puede considerarse como incompresible (el ventilador es una TM hidráulica), y entonces 
el salto de presión total еп la máquina por unidad de masa Apio/p coincide con el 
salto entálpico a.i. 


Comparando (9-8) y (9-9) con la (8-4) se ve fácilmente que el coeficiente y 
no es más que una expresión distinta del coeficiente de velocidad periférica, si se 
refiere también este ültimo a la punta del álabe en la forma arriba indicada, re- 
sultando ser 


(9-10) 





Por tanto, todas las TM geométricamente semejantes tienen el mismo coeficiente 
de presión. 


En virtud de la Ec. (6-42) se tiene para un escalonamiento: 
AY, = п, AY, 


y teniendo en cuenta la Ec. (5-18) se tendrá: 


2 2 2 2 2 
-[G) (2) (2) Sí) «(3 -1] (9-11) 
Nu и; и; и ч; ч; 


(en las TM axiales u, =u, = и) 


(1) Véase Bibliografía en página 1025, Traupel (Bibliografía. página 1029) adopta la u a la 
mitad del álabe. 

(2) Otros autores refieren el coeficiente Y a la arista de presión. En la práctica se utiliza uno 
u otro según los casos. No hay, pues, unanimidad. Es claro que en cada caso puede tomarse la 
definición que se desee; pero es imprescindible advertir al lector siempre qué definición se 
está adoptando. i 
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que demuestra la conexión de y con los triángulos de velocidad y evidencia la 
relación de. y con la geometría del rodete de la que los triángulos de velocidad 
dependen (1), 


Los valores usuales de y en las TMT son: 


a) TT: de 4a7 (acción) b)TC: de 1,4 a 0,9 (radial) 
de 2 a 4 (reacción) de 1,0 a 0.4 (diagonal) 
de 16 a 24 (Curtis) de 0,65 a 0,05 (axial) 


9.5. El coeficiente de caudal y 
El coeficiente de caudal es también un coeficiente adimensional, que se define 
así: 
~x Qrp. 
Au. 
es decir, el coeficiente de caudal y de un escalonamiento es la relación entre el 
caudal volumétrico en la arista de succión o de baja presión del escalonamiento y 


el producto que tiene las dimensiones de un caudal de una superficie A definida 
según el tipo de rodete por la velocidad periférica о, antes definida. 


No todos los autores utilizan la misma definición, existiendo sobre la и, la 
diversided de criterios mencionada en las notas del pie de página 331. 


Segün el tipo de máquina el coeficiente de caudal se define así: 


a) en las TM axiales 








Q Q 
в а а а = (9-12) 
(92—92 таги. и. 
илт (1р2) 
4 
b)en las TM radiales 
OQ. - 4b, d, Cim ==, 
er di - AG Pa (1—22) (9-13) 
uec T— 
4 


donde Оьр. - caudal volumétrico a la entrada del escalonamiento (TC) о 
salida (TT); 
d. — diámetro exterior; 
(1) Si el trabajo periférico específico varía de la base a la punta del álabe, este trabajo en la 


Ec. (9-11) se refiere al trabajo periférico en la punta del álabe, a fin de que sea consistente esta 
ecuación con la definición dada de y. 
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d; — diámetro interior, o sea, diámetro del cubo del rodete; 
de 
v= — relación de cubo; 
d. 
Ca — componente axial de la velocidad absoluta a la entrada de la coro- 
na móvil en las TMG o a la salida en las TMM (rodete axial). 
b; d, — ancho y diámetro a la entrada: 
d; diámetro a la salida; 
Cim — componente meridional de la velocidad absoluta a la entrada 


(rodete radial). 


Como se deduce inmediatamente de las Ecs. (9-12) y (9-13) el coeficiente de 


А i : Cia 9 - _ Can 
caudal es el cociente de dos velocidades (2 enlas TMG o en las тмм) о 
Ue Ue 





: : : €, 3 €; 
bien el cociente de dos velocidades (== enlasTMG o —— en las TMM ) mul- 
Ue Ue 


tiplicado por un-factor geométrico. Siendo este último y la relación de velocidades 
independiente de la escala, e igual en todas las máquinas geométricamente seme- 
jantes, se llega a la conclusión de que todas las TM geométricamente semejantes 
tienen el mismo coeficiente de caudal. 

Cuando se trata de comparar unos escalonamientos con otros, por ejemplo, en 
un TC, en que se mezclen los escalonamientos radiales con los axiales, o cuando 
se trata de comparar unos compresores con otros, se emplea una definición ünica 
para el coeficiente de caudal válida para los escalonamientos axiales y radiales 
que es la siguiente 


(9-14) 


donde d, y и, se refieren al diámetro exterior. El caudal О’ es un caudal medido 
en el mismo punto que el О, pero se diferencia de éste en que se mide en condi- 
ciones totales. Entre estos dos caudales existe la siguiente relación: 





er Pest 
Oi. x Оьр. = 
Prot 
Ф Ӯ Pest 
Siendo prácticamente — = 1 puede hacerse 
Отот 
Qr. O, р 
у оь}. < 
p=- == (1—м2) (9-15) 
" ц, 


(Coeficiente de caudal universal para los TC radiales у axiales) 
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El coeficiente de caudal se utiliza más frecuentemente en la práctica del diseño 
con relación a los TC que con relación a las restantes TMT. 


Los valores usuales de y en las TMT son: 


a) TT: de 0,4 a 1.2 (acción) b) TC: de 0,01 a 0,08 (radial) 
de 0,2 a 1,2 (reacción) de 0,05 a 0,4 (diagonal) 
de 0,4 a 0,9 (Curtis) de 0,05 a 0,5 (axial). 


9.6. El coeficiente de potencia 
El coeficiente de potencia es un coeficiente adimensional, que se define así: 


Yu 
и2/2 





donde Y, — salto periférico. Es fácil demostrar, siguiendo el mismo camino em- 
pleado en la deducción de la Ec. (9-11), que 


Ga lll 
и u2 u2 
(en las TM axiales uz = u, = u). Esta ecuación ропе en claro el hecho de que 


todas las TM geométricamente semejantes tienen el mismo coeficiente de poten- 
cia. De este coeficiente А no haremos uso ulterior en nuestro estudio. 





9.7. El número específico de revoluciones o coeficiente de forma de todas las 
turbomáquinas 


El coeficiente de presión y el de caudal caracterizan a una TM. En efecto, 
estos coeficientes, que tienen un valor idéntico en todas las TM geométricamente 
semejantes, determinan la geometría Óptima de la máquina para conseguir con 
rendimiento óptimo las características de servicio exigidas, por ejemplo, en un TC 
un incremento de presión y un caudal determinado. Sin embargo, es preferible 
caracterizar la forma del rodete con un solo coeficiente denominado número espe- 
cífico de revoluciones. Desgraciadamente, este parámetro, de uso muy frecuente 
en las TM, se ha empleado en multitud de formas relacionadas entre sí, de las 
cuales es preciso conocer las más frecuentes. En realidad se trata de expresiones 
diversas de un mismo parámetro. 


9.7.1. El número específico de revoluciones en función del caudal volu- 
métrico, n4, o número específico de revoluciones de todas las TM 


Este coeficiente, que no es adimensional, se ha utilizado mucho en el estudio 
de las bombas hidráulicas. También se ha empleado bastante en los TC; posterior- 
mente se generalizó a todas las TM. 
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En las bombas y turbinas hidráulicas, donde es corriente seguir utilizando los concep- 
tos de altura neta (turbinas hidráulicas) y altura útil o efectiva (bombas hidráulicas), se 
obtiene el número especifico de revoluciones en función del caudal volumétrico n, eli- 
minando d entre las Ecs. (9-4) y (9-5), para lo cual basta multiplicar пуу por үу Оуу, 
о sea 


т, = п V On (9-16) 


La última ecuación puede servir de definición de т. Sustituyendo (9-4) y (9-5) en (9-16) 
se tiene: 


==] M -nQu yos (9-17) 


(Turbomáquinas hidráulicas) 


o bien empleando para п, y Q,, las Ecs. (9-6) y (9-7) en vez de las (9-4) y (9-5) 
se tendrá para un escalonamiento de una TM cualquiera: 


d Vg v O уз 
йт = mus .ndvsvOdYs. 5,5431 пО!/2дүг2/4 (9-18) 


d AY, V AY. 


donde AY, es el salto energético a.i. en el escalonamiento y О es el caudal volu- 
métrico en la arista de baja presión definido en la Sec. 9.5. AY, tiene, 
como sabemos, denominación distinta en cada máquina: 
en las TMT: AY, — salto adiabático - isentrópico; 
en las B y TH: AY, — Hg, siendo H la altura ütil (bombas) o la altura 
neta (turbinas); 
Api 


p 
sión total en el ventilador. 





en los ventiladores AY, — , siendo Apy: el incremento de pre- 


n —en rpm. 


A pesar de que n, recibe corrientemente el nombre de nümero específico de 
revoluciones sus dimensiones no son [T]^'. como puede fácilmente comprobarse. 


Las unidades corrientemente empleadas en el sistema métrico son rpm para 
n, m?/s рага О y m?/s? = J/kg para AY, viniendo, pues, n, expresado en m? /s / 
min . m?^, 

Como п y О,, tienen valores idénticos en todas las TM geométricamente se- 
mejantes, la Ec. (9-16) demuestra que todas las TM geométricamente semejantes 
tienen el mismo nq. El nombre de número específico de revoluciones se debe 
а que, según la Ec. (9-17), n, es el número de revoluciones a que debería girar 
en condiciones de óptimo rendimiento una máquina geométricamente semejante 
que absorbiera (TMM) o suministrara (TMG) un caudal Q de 1 m?/s con una 
altura de 1 m. 
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(1) Véase H. R. COX (Editor), Gas turbine principles and practice, New York, D. Van 
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9.7.2. El número específico de revoluciones en función de la potencia, Ns, 


o número específico de revoluciones de las TMH 


El concepto extraordinariamente fecundo de número específico de revoluciones fué 
introducido por vez primera en la técnica por Kamerer para el estudio de las TH (1) 
y luego aplicado también а las bombas hidráulicas. Es el mismo n, de la sección ante- 
rior, pero expresado en forma distinta;aunque desgraciadamente tampoco adimensional, 


a saber: 
nc прн 


donde n — rpm 
P — potencia ütil en CV. 
H — salto neto de la TH en m o altura ütil de la B en m. 


La potencia ütil en una TH es: 
e , 
Р = —— CV (expresión mecánica) 


y en una bomba hidráulica: 


0-.y:H 


T CV (expresión hidráulica) 


12 -5/4 


Las unidades de n, no son rpm sino (rpm) (CV) "^ (m) 


En el Sl empleando el salto energético en el escalonamiento AY, expresado en ms 
y teniendo en cuenta que AY, — gH se podría encontrar una expresión de n, aplicable 
a un escalonamiento de una TM cualquiera. De hecho el n, en las TMT se ha empleado 


poco o nada. 


Veamos la relación entre n, y Ny 
a) Turbinas hidráúlicas 


QyHmn 
Potencia útil ni CV (expresión hidráulica) 


donde H — altura neta en m. 


luego 


= | 2” лш уан = 2355 Y mo уан 


Ya que Y agua = = 10002 ST. Por tanto 
m 


=p P12 y 754 = 3,65 n M Tor Q2 Н 73/49 = 3,65 Y Tor nq 
donde Түү — rendimiento total de la TH. 
b) Bombas hidráulicas 


QyH 
Potencia útil P= ——— CV 
75 


Nostrand 1955, pág. 9-1. 
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donde H — altura útil (llamada también altura manométrica) en m. Luego: 


n, = 3,65 n 0'? H7%*= 3,65 nq 


9.7.3. El número específico de revoluciones adimensional ny 


Como se desprende de las expresiones de n, y n, deducidas en las Secs. 9.7.1 
y 9.72, el número específico de revoluciones en general es una relación entre 
п,О e AY, independiente del diámetro o tamaño del rodete de la TM. Busquemos 
una relación adimensional entre estas variables, de manera que por comodidad la 
variable característica, que es el número de revoluciones real n, figure elevada a la 
primera potencia. Siendo ny el número de revoluciones adimensional buscado se 
deberá verificar 


[no]? = [n]' (Q)* [a Y $ 
y expresando las dimensiones de cada magnitud 
Hf mper dl LE pad ICE 


los exponentes de а y 6 han de verificar el sistema 


-1-a-28=0 
3a+2p= 0 
cuya solución es 

1 

«=— 

2 

5 

d 4 


luego el nümero adimensional buscado es 
Mo = ПОА Уг (9-19) 


dondeQ — representará el caudal volumétrico еп baja presión definido en la 
Sec. 9.5. (1), 


En la fórmula (9-19) n, Q e AY, pueden expresarse en cualquier sistema cohe- 
rente de unidades. 


Los números específicos de revoluciones пц, n, y no definidos en esta sección 
y en las dos precedentes son, como ya dijimos, expresiones distintas del mismo 
(1) Otros autores adoptan para Q el caudal volumétrico medio entre la entrada y la salida 
del escalonamiento. No faltan finalmente autores (сото С. T. CSANADY, Theory of Turbo- 


machines, New York, McGraw Hill 1964, 378 Págs.) que expresan по y n en rad/tiempo; en vez 
de rev/tiempo. 
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coeficiente. A estas expresiones añadiremos, en la sección siguiente, el número 
especifico de revoluciones о de los TC. La fecundidad de aplicaciones de este 
parámetro expresado en cualquiera de sus formas es sorprendente en el campo de 
las TMH, sobre todo en el de las TH, así como en el campo de los TC. Su empleo 
en las TT ha sido hasta el presente muy limitado; pero esta situación tiende a 
cambiar al unificarse el estudio de las TM. 


Ahora bien, la multiplicidad de definiciones, la multiplicidad de símbolos em- 
pleados (n4, Ms, По, о, etc...), el empleo por diversos autores del mismo símbolo 
con definiciones distintas, etc... complican innecesariamente su utilización en la 
práctica. 

Sería, pues, de desear la adopción internacional del parámetro по. que tiene la 
ventaja enorme de carecer de dimensiones y, por tanto, tener el mismo valor nu- 
mérico en todo sistema de unidades. En la actualidad, tanto en los países del siste- 
ma métrico como en los que utilizan aün el sistema inglés de unidades, existe una 
gran variedad, incluso en los autores que adoptan la misma fórmula, midiendo 
unos el caudal, por ejemplo еп £/min, y otros en m3/s, o bien en ft?/s y galones! 
min (©, midiendo la n en rpm, rad/s, etc., etc... Son innumerables las tablas, cur- 
vas y fórmulas empíricas expresadas en función del nümero específico de revolu- 
ciones, cuyo empleo es muy laborioso, porque requiere un examen previo de cuál 
es la definición y cuáles son las unidades adoptadas, y finalmente un cambio la- 
borioso de unidades. 

Se realizan estudios (2) para evitar una inflación en los coeficientes caracterís- 
ticos de las TM, y en particular de los TC, estudiando su interdependencia y su 
finalidad, pero desgraciadamente no se llega a la standarización deseada. 


De la Ec. (9-19) se deduce que, para un mismo nümero real de revoluciones n, 
los escalonamientos cuyo nümero especifico de revoluciones es elevado se carac- 
terizan por un salto energético en la máquina pequeno (por ejemplo, en un TC 
por una relación de compresión pequeña) y/o por un caudal elevado; sucediendo 
lo contrario en los escalonamientos de n, bajo. 

Апаіоватепіе las TH Kaplan o hélice de no elevado se acomodan mejor а la explota- 
ción de saltos de agua de gran caudal y poca altura que las TH Francis lentas, por ejem- 
plo, así llamadas por tener un Ny reducido. 

Para unas mismas condiciones de servicio, es decir, para un mismo caudal vo- 
lumétrico Q y un mismo salto energético por escalonamiento AY, los rodetes 
de ng elevado giran a mayor velocidad y por esto se llaman rápidos en compara- 
ción con los de ny bajo, que se llaman lentos. 


La Ec. (9-19) sirve para clasificar los rodetes de todas las TM con tal de que ny 
se defina para las condiciones de óptimo rendimiento. De esta manera todas las 
TM de una clase que funcionan, por ejemplo, a distinto nümero de revoluciones 
(o distinto Q, o distinto AY,) son geométricamente semejantes si ny es el mismo. 


(1) Bien en galones americanos. bien en galones imperiales ingleses. 
(2) BOREL, L., Dimensionlose Kennzahlen für Turbomaschinen, (Coeficientes característi- 
cos adimensionales de las turbomáquinas), “Schweiz, Bauztg. 86, 10 (1968) 151/59”. 
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Es claro que la proposición que acabamos de enunciar es sólo limitadamente 
verdadera. 


Teóricamente, con un solo tipo de escalonamiento de TC, por ejemplo, se po- 
drían cubrir todas las exigencias de servicio caracterizadas por un par de valores 
de caudal Q y relación de compresión por escalonamiento AY,. Prácticamente 
según las condiciones de servicio exigidas a la máquina, si empleamos, por ejem- 
plo, un TC de ny bajo se llegaría a una velocidad de rotación antieconómica por 
ser excesivamente baja; y por el contrario, si empleamos un tipo de ny elevado, 
se llegaría a uná n mecánicamente irrealizable por ser excesivamente elevada, 


El по. al igual que los restantes coeficientes de forma estudiados en el presente 
capítulo, equivalentes al mismo, es de gran utilidad en el proyecto de las TM; 
con tal de que en su empleo se tengan siempre presentes las siguientes limitaciones: 


a) De ordinario n, se refiere a las condiciones de rendimiento óptimo. 


b) La deducción de ny se basa en la hipótesis de que todas las máquinas geo- 
métricamente semejantes tienen igual rendimiento. Esta hipótesis se cumple tanto 
menos cuanto la escala de las dos máquinas comparadas sea mayor; luego el ny no 
puede servir nunca para predecir el rendimiento de un prototipo, mediante el 
ensayo de un modelo, si la escala es muy grande. 

Con estas limitaciones el n¿ puede servir para clasificar, por ejemplo, todos los 
TC asignando un número a cada rodete, es decir, a cada geometría, que es el nú- 
mero específico de revoluciones ny, el cual sirve para su identificación y cla- 
sificación. 

En la figura 9-1 se ha establecido una comparación de las TM basándose en el n,, 
definido en la Sec. 9.7.2 para las TMH, que se ha hecho extensivo también con 
fines de comparación a las TMT, siendo el rodete Pelton de n, = 10 el más lento 
y el rodete del turbosoplante axial rápido de п, = 1500 el más rápido de los 
representados en la figura. 


Relación entre ng, y y e 
Estos tres coeficientes de forma están relacionados entre sí. 


En efecto, en virtud de la Ec. (9-19) y teniendo en cuenta las Ecs. (9-8) y (9-13) 
se tendrá para las TM radiales: 


x и. Y и? -3/4 п dè 1/2 
ny = nQ!2 AY 94 = = ) ( DE u) = 
0 У та, 2 Pr 4 е 





= 0,4744 yl? ұу 73/4 (9-20) 
у para las TM axiales, en virtud de la Ec. (9-12) 


по = 0,4744 (1 — 52)? „1/2 y, 73/4 (9-21) 
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Rodete Pelton Rodete Francis Rodete Francis Rodete de TV 
n, = 10 б, — 25 n, =70 n, = 75 
` 
4 
\ 


GE 





Rodete de bomba radial Rodete de TC radial Rodete de TC axial Rodete de bom- 
= ba Francis. 
n, = 100 n, = 100 nn, = 100 n, = 200 





Rodete de TV Rodete de TC Rodete de TC radial Rodete de TC axial 
n, = 200 n, = 220 n, = 250 n, = 300 
(по = 0,1808) (по= 0,2055) (по = 0,2466) 





меё 





Rodete de TV Rodete Francis Rodete de bomba diagonal Rodete Francis 
n, = 300 n, = 320 n, = 400 n, - 400 


Rodete Pelton Rodete de TC radial Rodete de TC axial 
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` 
А 
Rodete Kaplan Rodete de TC axial Rodete de bomba axial Rodete de TC axial 
n, - 450 n, - 450 n, - 600 n, - 600 
(ny = 0,3699) (по = 0,4932) 
: Чу 
т -— e 
b 2 
А 
Rodete de Turbosoplante Rodete de bomba axial : 
n, - 900 n, = 1000 . 
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Fig. 9-1.—Comparación de las TM hidráulicas y térmicas por el nümero especifico de revolucio- 
nes n,. Para TC se ha indicado entre paréntesis el valor de ng. 


Recuérdese que las TM geométricamente semejantes tienen el mismo y. 9a 
(o p,) y por tanto no. 


9.7 4. El número específico de revoluciones o de los TC 


Es otra forma adimensional del nümero específico de revoluciones muy utiliza- 
da en el estudio de los TC. 


Se define tanto para los TC axiales como para los TC radiales 
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que para las TC axiales será: 
"E (1 iex y? pa 12 ste: (9-23) 


donde y y y se definen mediante las Ecs. (9-8) y (9-14). 


La relación del coeficiente о con ny se deduce inmediatamente de las Ecs. 
(9-20), (9-21) y (9-14) a saber, para todos los TC axiales y radiales: 





Dot Me 
no = 04744 ( 3 ) о i 
Post 
1/2 


5 р Л P 
Siendo ( ub ) = 1 en la gran mayoría de los casos prácticos. 
Pest 





De la Ec. (9-22) se desprende que todos los TC geométricamente semejantes 
tienen el mismo o. 


La figura 9-2 preparada por Eckert, constituye un diagrama universal de los TC. 
El sombreado representa la zona más frecuente de utilización. La zona sombreada 
(parte inferior) que carece de puntos es el campo de los compresores de desplaza- 
miento positivo. En dicho diagrama se toma como abscisa el coeficiente de cau- 
dal y como ordenada cl coeficiente de presión. En él se han trazado las líneas de 
о = cte. A cada tipo de TC radial. axial o diagonal, le corresponde una región de- 
terminada de este plano. Algunas zonas de esta región “están servidas” por más 
de un tipo de compresor, lo cual demuestra que el nümero específico de revolu- 
ciones o. no fija, ni mucho menos, matemáticamente la forma. Un diagrama como 
el de la figura 9-2 está además siempre en evolución. El desarrollo ulterior, por 
ejemplo, del compresor axial, puede ampliar su campo de utilización y hacer que 
“invada” zonas reservadas hasta ahora a otros tipos de TC. En un diagrama de este 
tipo se acumula información procedente de fabricantes diversos y de máquinas 
experimentadas en los laboratorios e “in situ”. 


La figura 9-2 se refiere a los compresores de un solo escalonamiento. Utili- 
zando las máquinas mültiples, como veremos en la Sec. 9.8, se puede elevar o re- 
ducir el o (o lo que es lo mismo el n,, n, o no) de la unidad, ampliando el campo 
de empleo de una geometría determinada. 


9.7.5. Relación entre пц, n, Ny y o 


La relación existente entre todas las diversas formas estudiadas del nümero 
específico de revoluciones se expresa en la siguiente tabla: 


p. 
(1) El factor E 





) proviene de que el caudal másico se toma para el ny en condiciones 


totales y para el 0 en condiciones estáticas. 
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TABLA 9 — 1 


COEFICIENTES NUMERICOS DE TRANSFORMACION DE LAS DISTINTAS FORMAS 
DEL NUMERO ESPECIFICO DE REVOLUCIONES 
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Fig. 9-2.—Los coeficientes de presión y, de causal 2 y número específico de revoluciones 0 co- 
rrespondientes a los TC axiales (о), a los radiales (x) y a los diagonales (+). 


9.8. Coeficientes característicos de las TM múltiples 


Si el salto energético a.i. total que ha de ceder (TMM) o se ha de comunicar 
al fluído (TMG) en la máquina no se puede lograr económicamente en un solo 
escalonamiento se emplean varios escalonamientos en serie. Si, por el contrario, 
el caudal volumétrico es excesivo, a fin de no aumentar excesivamente las dimen- 
siones de la máquina, se recurre a la división del flujo principal en varios flujos, 
utilizando rodetes de doble aspiración, o acoplando los rodetes en paralelo. En 
lo que sigue el subíndice zs designará z rodetes acoplados en serie, el subíndice 
zp, z rodetes acoplados en paralelo y el subíndice e las magnitudes correspon- 
dientes а un escalonamiento aislado. Recordemos también que en las TM múl- 
típles el coeficiente de caudal en las TM axiales se definirá de la misma manera 
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que en las radiales [Ec. (9-14)]. Finalmente en la comparación que vamos a 
establecer entre los coeficientes de la unidad completa y de un escalonamiento 
tomaremos para el caudal el caudal volumétrico medio (media aritmética) entre 
la entrada y salida, que denominaremos O. Este caudal volumétrico medio lo 
emplearemos siempre para definir el coeficiente џ y el nj de la máquina completa 
(véase la Sec. 10.1). 


Rodetes en serie. Suponiendo para simplificar que el salto energético a.i. es 
igual en todos los rodetes y tomando para todos ellos un caudal volumétrico 
medio se tendrá: 


(ОЕА RAY 


donde AY, — salto energético en un escalonamiento, por tanto: 


a) Coeficiente de presión: 





en la hipótesis de que el y, pueda considerarse el mismo en todos los rodetes. (1! 
b) Coeficiente de caudal: 
No varía: 
Q 


Vzs =Pe 


т 
о. 19 


с) Número especifico de revoluciones n, (o bien ns, по, о) 
En virtud de la Ec. (9-18) se tendrá: 


(nq); = (па). 2724 


es decir, la máquina de varios escalonamientos es más lenta que la de un solo esca- 
lonamiento. De esta propiedad se hace uso en la construcción de las B, TC, TV 
y TG. 


Rodetes en paralelo. 


En este caso se tiene: 
(Qu, = z (De Үр = AY. 


(1) En las ТМТ más frecuentemente se define y, teniendo en cuenta el llamado factor de 
recalentamiento: 
_RY,, 


u 28 


1, 


Vas [véase la Ec. (10-4)] 
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Por tanto 
a) Coeficiente de presión 


Vzp = Ve 


b) Coeficiente de caudal 


El caudal se hace z veces mayor, pero el área también (pues hay que contar 


2 veces dd; luego 
Pap = Pe 
c) Número específico de revoluciones. En virtud de la Ec. (9-18) 
(пар = 2*? (nj). 


es decir, la máquina de flujo múltiple es más rápida que la de un solo escalona- 
miento. Así, por ejemplo, en los últimos escalonamientos de las TV se precisa a 
veces, dividir el flujo (véase la fig. 10-5), porque el caudal volumétrico es muy 
grande y el salto entálpico relativamente bajo. Así también los rodetes de doble 
aspiración son de uso frecuente en las B y TC. 


9.9. El número de Reynolds y el número de Mach 


Todos los coeficientes característicos de las TM estudiados en este capítulo están basados 
en la hipótesis de que entre el modelo y el prototipo existen solamente semejanzas geométrica 
y cinemática. Afortunadamente la viscosidad, cuyo influjo se mide por el valor del número de 
Reynolds, no influye prácticamente nada más que en el rendimiento de las máquinas. Si se ha 
hecho el diseño atendiendo meramente a los coeficientes hasta ahora estudiados sin tener en 
cuenta la semejanza dinámica el modelo reducido tendrá rendimiento menor que el prototipo. 





1 
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Fig. 9-3.—Rendimiento de un enrejado de TM en función del número de Reynolds. 
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El rendimiento de un tipo de TM, caracterizado por una geometría bien determinada, pero 
no por el tamaño, depende del número de Reynolds que tenga en su funcionamiento. Si se 
quieren hacer deducciones sobre rendimientos basadas en experimentación con modelos habrá 
que mantener en los ensayos el número de Reynolds igual en el modelo y en el prototipo. 


La figura 9-3 representa el tipo característico de función n = f (Re) en un enrejado de una 
TM. Esta función se representa aproximadamente por una recta que cambia de pendiente 
haciéndose menor а un número crítico de Reynolds inferior Ве, y vuelve a cambiar de pen- 
diente a otro número crítico superior Recz, para hacerse horizontal. Si los experimentos se 
realizan en esta última gama de números de Reynolds el fenómeno es independiente de este 
número; por el contrario esta dependencia es máxima en la región Ве < Ве, у. En la figura $ 
es el coeficiente de pérdidas, verificándose que 


{= 1-17 


El número de Reynolds по siempre se define como еп la Ec. (9-2), sino que suelen escoger- 
se en vez de u y d la velocidad y longitud más características en cada problema. Así, por ejem- 
plo, en el estudio de los enrejados de los rodetes axiales, el número de Reynolds suele defi- 
nirse así: 


Was: L 
y 


donde /, cuerda del perfil; 


Woo ~ velocidad relativa en el oo (véase el Cap. 14). 


Así como el numero de Reynolds es el parámetro adimensional de semejanza dinámica con 
predominio de la viscosidad, el número de Mach es el parámetro adimensional de semejanza 
con predominio de la compresibilidad. Se define como la relación de una velocidad caracte- 
rística de la máquina o del fluído a la velocidad del sonido en un cierto lugar de la máquina. 
Si los ensayos con modelos se realizan con el fluído en el mismo estado es imposible hacer 
que los nümeros de Reynolds y los de Mach sean simultáneamente iguales en el modelo y en 
el prototipo, como puede verse fácilmente teniendo en cuenta las Ecs. (9-1) y (9-2). La expe- 
riencia enseña que si el número de Mach es pequeño su influjo es despreciable. Así, por ejemplo, 
en los compresores axiales de construcción corriente es despreciable hasta una relación de 
compresión de 1,1 y en los compresores radiales hasta una relación de 1,5. 


10 


Proyecto de las TT de varios 
escalonamientos 





10,1. Necesidad de la construcción de las TMT de varios escalonamientos 


El número específico de revoluciones en función del caudal volumétrico, o 
coeficiente de forma de una TM [Ec. (9-18)] es: 





n | Q 
па = 5,5431 —— | (п еп грт) (10-1) 
МҮ, {уу 


donde О — caudal volumétrico medio. 
Y, — salto a.i. en toda la TM. 


Los problemas inherentes a la construcción de las TM compuestas o de varios 
escalonamientos son comunes a todas las TM, pero tienen especial importancia 
en las TV, ya que en general el número de escalonamientos empleados en las TV 
es mayor que en las restantes TM. 

Por eso hemos escogido un ejemplo típico de TV, sobre el cual volveremos 
repetidamente en este capítulo. 

Nuestra TV típica es la siguiente: 

Condiciones de entrada en la TV: pg = 100 bar; te = 500 °С; presión en el 
condensador, pk = 0,04 bar. El salto energético de nuestra turbina típica leído 
en el diagrama de Mollier será: 

J 


k 
Y,= Ah,-hg — һ = 1387 kg (10-2) 





despreciando la energía cinética a la entrada de la turbina. 


Por la ecuación de continuidad: 


ыу р fmt (10-3) 


Los volúmenes específicos Vk y ve pueden leerse en el diagrama de Mollier. 


El caudal volumétrico máximo О, tiene lugar a la salida de la turbina. Este 
caudal, como veremos en la Sec. 10.8 no puede exceder un cierto límite. To- 
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mando para Ox este valor límite, Qe se deduce de la Ec. (10-3). Conociendo 
Ox y Og puede ya calcularse el caudal medio О. 


Oc * O« 
2 


Q- 


Aün eligiendo como velocidad de giro de la turbina el valor máximo de la velo- 
cidad de sincronismo para un alternador con un par de polos y 50 Hz, es decir, | 
п = 3000 rpm, la Ec. (10-1) nos daría para n, un valor inferior al n de todos los | 
rodetes prácticamente realizables. 


Nuestro ejemplo demuestra que en las TV, excepto para saltos a.i. muy reduci- 
dos y nümero de revoluciones muy elevado, de ordinario la máquina de un solo 
escalonamiento no resulta económica, no bastando con elevar el nümero de revo- 
luciones lo más posible, sino que hay que recurrir a las TV de varios escalonamien- 
tos (véase la Sec. 9.8). Este es también con frecuencia el caso de las TG. De esta 
manera, repartiendo el salto a.i. en la máquina entre gran nümero de escalona- 


> Y. 
mientos, de modo que a cada escalonamiento corresponda AY, = — (donde 
7 


AY, — salto en un escalonamiento; 2 — número de escalonamientos), se reduce 
el n¿ hasta el valor que se desee aunque el salto a.i. total por una parte y el núme- 
ro de revoluciones por otra exijan un n, muy pequeño. Siendo Y, = z AY, 
según la Ecuación (10-1), la máquina de z escalonamientos es z?/^ veces más 
lenta que la de un escalonamiento con la misma geometría del rodete. 


Las condiciones de servicio de las TV, aunque estas máquinas suelen girar a velocida- 
des superiores a las de las TH, (en las centrales térmicas las TV giran a 3000 rpm en 
Europa; mientras que en las centrales hidráulicas las TH rara vez giran a más de 1500 
rpm) exigen paradójicamente una máquina técnicamente más lenta. El desarrollo de 
las TH lentas se debe, como es sabido, a la necesidad de reducir el número de revolu- 
ciones, cuando los saltos de agua son excesivamente elevados. Para los saltos hidráulicos 
que se encuentran en la naturaleza la turbina Pelton lenta de un solo escalonamiente 
tiene además de buen rendimiento una velocidad de giro y un tamaño económicamente 
aceptables, y no es preciso recurrir, como en las TV, al acoplamiento en serie de varios 
rodetes. 


Los saltos entálpicos que se obtienen con los combustibles actuales en las cal- 
deras de vapor modernas de alta presión provistas de sobrecalentador y el % de 
vacío alcanzable en el condensador es tan elevado, que su aprovechamiento re- 
quiere muchas veces una máquina “técnicamente” muy lenta, o sea, una máquina 
de gran nümero de escalonamientos. 


Lo contrario sucede en las TH que se construyen casi siempre de un solo escalona- 

miento. La explicación es inmediata: si se reduce el salto a.i. en nuestra TV típica Y, 
Y. 1387 - 103 

[Ес. (10-2)] a kpm/kp = m se tendrá Н = — = TR 141500 m. Dicho salto 
E , 

es enorme, unas 16 veces superior a la cumbre más elevada del Himalaya (el Everest, 

8883 m). Comparando este salto con los saltos hidráulicos de pequeña altura, por ejem- 

plo, con un salto de 5 m equipado con una turbina Kaplan, resulta 28300 veces mayor, 

y comparado con el mayor salto hidráulico del mundo de unos 2000 m equipado con 

turbinas Pelton es aün 70 veces mayor. 
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En las TT de varios escalonamientos es universalmente preferida la construc- 
ción axial por las razones siguientes: 


1) Los álabes solicitados por la fuerza centrífuga no trabajan a flexión sino a 
tracción, con lo cual pueden utilizarse velocidades de rotación más elevadas 
y reducir el número de escalonamientos. 


2) La recuperación de la velocidad de salida de un escalonamiento en el esca- 
lonamiento siguiente es muy eficiente, reduciéndose la pérdida y4 (véase 
Sec. 6.2.3) a un mínimo en los escalonamientos axiales en serie. 


3) El rodete axial tiene una gama de números específicos de revoluciones muy 
amplia, lo cual es muy conveniente, porque en una misma TT este número, 
según la Ec. (9-18), varía considerablemente, aumentando al aumentar el 
volumen específico del gas/vapor con la expansión. 


Así en nuestra TV típica a la entrada de la turbina, según el diagrama de 
Mollier, ve = 0,03276 m?/kg y a la salida о, = 26,69 m?/kg. Es decir, el vo- 
lumen específico aumenta vx /ve = 815 veces. En contraposición esta relación 
en las TG, lo mismo que en los TC, suele alcanzar tan sólo un máximo de 10 a 
30. 


Esto justifica, como ya hemos anunciado, que en el presente capítulo preste- 
mos una atención especial a las TV, en las que el problema de construir una má- 
quina de múltiples escalonamientos con una variación tan grande del volumen 
específico (y por tanto, del volumen de la máquina) es mucho más serio que en 
las TG y en las restantes TMT. 


La relación de compresión en las TV también es elevadísima. Así, en nuestro 
ejemplo típico PE — 2500; mientras que en los TC y en las TG la relación de 


K 
presiones suele alcanzar tan sólo un máximo de 10 a 30. En las TV es pues de 80 


a 500 veces mayor que en las restantes ТМТ. (1) 


g 
En una máquina axial es fundamentalmente la relación (© — longitud ra- 
m 


(1) La siguiente tabla establece una comparación orientativa entre los parámetros usuales 
en la actualidad de las TV y las TG: 


Parametro TV TG 
PE < 250 bar < 25bar 
ie < 550 ?c < 1200 ^c 
рк > 0,02 bar > =1bar 
йс 212050 > 400% 
Y. < 1700 kJ/kg < 400 kJ/kg 
z 20 a 40 4а8 

VEÍVK 1000 10 

Р, 1300 kW 125 kW 


Tlc.b 43% 33% 


T 
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dial del álabe y dm — diámetro medio de la corona móvil) la que hace variar la 
forma del rodete y con ella el coeficiente de forma nq, como puede verse en el 
esquema de la figura 10-1. Esta relación, como veremos en la Sec. 10.10.1, no 
debe ser inferior a un cierto valor. En el extremo de la derecha de la figura los tres 


g 

últimos rodetes tienen la misma relación — = 1,5. 1072. Sin embargo, tienen 
m 

un n, decreciente correspondiente a la disminución del grado de admisión. Es 


fácil ver, teniendo en cuenta la Ec. (9-18) que nq, = Y € ng (donde п, — número 
específico de revoluciones del mismo rodete n, con grado de admisión e < 1). 





(a) (b) (c) (d) le) (f) 


Fig. 10-1.—Rodetes axiales con grado de reacción 0 y grado de admisión € diversos, clasificados 





según el número específico de revoluciones па: a) — =0,25;0 —0,5;€ —1;nq =62,5;,b) —= 
ж m 0 т 
=0,06; 0 =0,5; € =1;ng = 28; с) —=0,05;0=0;€ —1; по = 16,7; d) —= 0,015; 0=0; 
€=1;nq —9,12;e) — —0,015;0 —0;€ —0,5; nq —6,45; f) —=0,015;0=0;€ =0,05; 
m dm 
ng = 2,05. 


10.2. ЕІ coeficiente de presión de las TM de varios escalonamientos. Número de 
Parsons o coeficiente de calidad de las TV 


En el cálculo de las TV de reacción de varios escalonamientos se empleó mucho en otro 
tiempo el número de Parsons o coeficiente de calidad. Modernamente hay una tendencia a 
emplear en su lugar, tanto en las TV como en las TG de varios escalonamientos de acción, de 
reacción o mixtos, el coeficiente de presión, y esta práctica la seguiremos nosotros en el pre- 
sente capítulo, 

Así como el coeficiente de presión y, definido en la Sec. 9.4 para un escalonamiento, es 
un parámetro fundamental en el cálculo de todas las TM simples, la definición que damos a 
continuación del coeficiente y medio es un parámetro fundamental en el cálculo de todas las 


TM compuestas, y en particular de las TT de varios escalonamientos, de las que nos ocupamos 
en este capítulo, 


El coeficiente de presión medio y de las TM múltiples 


Nos referimos aquí exclusivamente a las TM múltiples con escalonamientos de 
presión en los cuales, como veremos en la Sec. 10.7 el salto a.i. total en la má- 
quina Y, se absorbe (TMM) o produce (TMG) en varios escalonamientos, corres- 
pondiendo a cada uno sólo una fracción AY, de dicho salto. 
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El coeficiente de presión medio y se define asi: 





АҮ 
y = == 
ul 
2 
donde u, velocidad periférica en el diámetro exterior. También puede referir 


se el coeficiente de presión al diámetro medio. Designando este último por y m, 
para pasar de uno a otro coeficiente bastará aplicar la relación evidente: 


— [дъ \ 2 
Mm гар, Vm 


En general los saltos AY, de los escalonamientos y las velocidades periféricas и. 
pueden ser diferentes. 


En las TMH se verificará que 


y por tanto, 





Si además, (como suele suceder en las bombas hidráulicas, que son prácticamente las 
ünicas TMH donde se ulilizan los escalonamientos), las velocidades periféricas de todos 
los rodetes dispuestos en serie son iguales, se tendrá: 








— ZzAYX, АҮ 
J= = 

ці ц 

г— — 

2 2 


coincidiendo Vy con el Y para un escalonamiento de la Ec. (9-8). 


En las TMT se verifica 





(10-4) 


Los valores de que vamos a aducir a continuación se obtienen experimental- 
mente. Estos valores no son naturalmente exactos, sino que comprenden una 
zona o intervalo, dentro del cual puede construirse la máquina con un rendi- 
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miento aceptable. Los valores más elevados tienen la ventaja de reducir para un 
determinado valor del salto entálpico el valor de E u2/2 y por tanto para un 
mismo tamaño y número de revoluciones. 


La máquina, aunque de peor rendimiento, es más barata. 


En las TV los valores de y (o y) referidos al diámetro a la mitad de los álabes 
oscilan, según Pfleiderer, entre: 


Ym = Um = 4,5а7 (1—0) 


donde о — grado de reacción. Estos mismos valores son válidos para las TG. 
Además aproximadamente: 


para construcción cara y elevado rendimiento: 
Vm = 4,5а 5,5 (1 – о) 


para construcción más barata y peor rendimiento 
) UK 
(aunque aceptable): Ym = 5,5а7 (1 — о). 


De los valores anteriores se deducen para los dos casos más frecuentes: 


escalonamientos de acción (о = 0): 
valores óptimos: Ym = 4, 535,5 


valores aceptables: Y = 5,5 а7; 


escalonamientos de reacción (о = 1/2): 
valores óptimos: Ym = 2,25 a 2,75 
valores aceptables: Ym = 2,75 а 3,5. 


En la doble corona Curtis, que se estudia más adelante (Sec. 10.7.3) se utili- 
zan coeficientes de presión comprendidos entre 9 y 28. 


En la Sec. 10.10 veremos cómo se aplica el coeficiente de presión a la selec- 
ción del número de escalonamientos de la máquina. 


En la práctica el valor de Y о yq puede seleccionarse teniendo en cuenta el 
rendimiento interno de la turbina y el coste de la máquina, si se dispone de curvas 
empíricas del tipo de la figura 10-2. Sacrificando algo el rendimiento puede esco- 
gerse, según se ha dicho, un y mayor que el correspondiente al máximo rendi- 
miento, reduciendo así el número de escalonamientos. 


El coeficiente de presión es, según lo dicho, una medida de la calidad de la máquina, lo 
mismo que el número de Parsons, denominado también coeficiente de calidad y muy emplea- 
do en otro tiempo en las TV. 


El número de Parsons se ha utilizado con expresiones diversas (y, por tanto, con valores 
numéricos distintos) y con referencia a diversos sistemas de unidades. En el ST se ha definido: 
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zona de 
y's aceptables 





Fig. 10-2.—Rendimiento interno en función del coeficiente de presión Ym en una TV de acción 
de un escalonamiento, 


ЖАР 
л=— 
Үү; 


donde П – número de Parsons 
Xu? suma de los cuadrados de todas las velocidades periféricas de todos los rodetes (m/s . 
Y, — salto a.i. total desde el estado inicial del vapor hasta la presión final. cuyas dimen- 
siones son las de una energía especifica por unidad de peso, (kcal/kp. ST). 


En esta forma se ha utilizado mucho en la bibliografía técnica alemana (1). Otros autores 
han empleado la definición 
zu 
R Y; 


donde К — Factor de recalentamiento, que no se tenía en cuenta en la expresión anterior. 





n'= (10-5) 


Comparando la expresión (10-5) con la (10-4) se ve fácilmente que el coeficiente de cali- 
dad y el de presión, así como el coeficiente de velocidad periférica v [véase también la Ec. 
(9-10)] no son más que expresiones diversas de un mismo coeficiente. El coeficiente de pre- 
sión tiene la ventaja sobre el número de Parsons de ser adimensional y no hacer referencia a 
ningún sistema de unidades. 





(1) Véase, por ejemplo, DUBBEL, H., Manual del Constructor de Máquinas, Vol. II, Bar- 
celona, Labor. 
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10.3. Tipos y esquemas múltiples de realización de las TV 


En esta sección y la siguiente haremos un resumen de los esquemas de instalación y de las 
aplicaciones de las TV, en la mayor parte de las cuales ya no se realiza el ciclo sencillo de 
Rankine. sino ciclos más complejos, cuyo estudio lo relegamos al Cap. 17. 


La TV y el motor Diesel 

1. El límite superior de potencia en los motores Diesel es del orden de los 50 MW; mientras 
que la frontera superior de potencia unitaria realizable con una ТУ, como veremos en- 
seguida, es practicamente ilimitada. 

2. La TV aventaja también al motor Diesel en el campo de la producción de energía en 
su potencia especifica (potencia por unidad de peso o volumen), que es diez veces menor 
en la TV. 

. En potencias, sin embargo, inferiores a los 50 MW el Diesel tiene la ventaja de su mejor 
rendimiento global (poco inferior al 50 %; mientras que el de la TV alcanza tan solo 
un máximo del 35 5€). 


Potencia unitaria 

Las TV se construyen en la actualidad desde potencias inferiores a 1 kW hasta 
potencias superiores a 1000 MW. 

En el siglo que llevan de existencia las TV la potencia unitaria se ha multipli- 
cado por más de 2600, y aunque las máquinas se han hecho más complicadas, 
constando una TV de más de 35000 piezas. la fiabilidad de las TV ha ido en 
aumento, disminuyendo los plazos entre revisiones. Al mismo tiempo la TV se 
ha ido haciendo más compacta, aumentando constantemente su potencia espe- 
cífica. (Véanse figs. 10-3 y 10-4). 





1930 = 50 MW. 














1975 < 150 MW 











Fig. 10-3.—Evolución de la TV y reducción de sus dimensiones: en el апо 1930 la TV para 50 
MW se construía normalmente con tres cuerpos, en 1955 la TV de 66 MW con dos cuerpos y en 
1975 la TV de 150 MW se contruía con un sólo cuerpo. 
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Fig. 10-4.— Modelo а escala, construido por la BBC para ser puesto en funcionamiento y expe 
rimentado, de la TV de 2000 MW del futuro 


El precio por kW instalado (incluyendo construcción, instalación y manteni- 
miento) disminuye en general al aumentar la potencia unitaria (es más econó- 
mica en general una TV de 200 MW que dos de 100 MW). El ahorro, sin embargo, 
al aumentar drásticamente la potencia unitaria es mucho menor y puede no 
compensar otros inconvenientes que esta medida lleva consigo. 


Hasta la crisis del petróleo (1973) se puede decir que la nota más espectacular 
en el desarrollo de la energía térmica fue el aumento constante de la potencia uni- 
taria de las TV. En ninguna manera se ha llegado a un techo en las posibilidades 
del aumento de esta última, ni por motivos de fabricación, ni por dificultad en el 
transporte y montaje !!!. 

La tendencia a la construcción de mayores potencias unitarias arranca ya de 
los primeros anos de la construcción de las ТУ. Así se pasó de alrededor de 5 MW 
en potencia máxima unitaria en 1900 a 30 MW en 1925, а 100 MW en 1950 y a 
más de 1000 MW hoy. Si hubiera seguido la tendencia reinante anteriormente 
a la crisis del petróleo de la duplicación de la potencia instalada en los paises 





(1) Véase ABERBACH, R. J., Fossil-fueled central stations: Nuclear-fueled central stations 
en “Power 113 (1069) 2-11”, Véase también STYRIKOWITSCH, M, A., Stand Kraftwerks 
technik in der UdSSR (Estado de la técnica de centrales en la URSS), “Mitt. VGB 461 (1969)” 
y BUCHWALD, K., Gibt es Grenzen in Dampfturbinenbau?" (Hay límites en la construcción 
de TV?), “BBC-Druckschrift ОСМ 40889)”. 
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desarrollados cada diez años, según las previsiones entonces existentes, se debería 
llegar al año 2000 con unidades de 3000 MW. En los últimos diez años ha dismi 
nuido el interés por el diseño a potencia máxima en las grandes potencias y los 
encargos no corresponden a la expectación que esperaban las grandes empresas 
constructoras. 


No obstante mantiene su interés la pregunta sobre cuál es en la actualidad y cuál podría 
ser en el futuro el límite de la potencia máxima en la construcción de las TV. 


El factor más importante en el momento de establecer este límite, aunque no el único, es 
el área de paso a la salida de la última corona móvil. intimamente relacionado con la longitud 
radial de los álabes y con las pérdidas por energía cinética a la salida del último escalonamiento, 
Ambas cosas determinan el caudal másico de vapor y consecuentemente, para un salto entál- 
pico determinado, la potencia máxima. 


Así se limita, como estudiaremos con detalle más adelante (Sec. 10.8) la potencia máxima 
de un solo cuerpo y un solo flujo; mientras que aquí pasamos a estudiar la potencia máxima 
de una TV de varios cuerpos y flujos. Podemos resumir así los pronósticos según el estado 
actual de la tecnología de construcción de las TV: 


1. En los años 50 la potencia máxima realizable era de unos 30 MW con un sólo flujo; con 
4 flujos, 120 MW, 


. En los años 60 las TV para centrales de combustible fósil estaban limitadas a una poten- 
cia unitaria de 300 MW por limitación de la caldera para lignito. 


3. En 1975 se alcanza con TV para centrales nucleares la potencia unitaria de 1300 MW, 


4. En 1975 los pronósticos en USA para 1985 eran de 1600 MW y para 1990 de 2000 
a 2500 MW. Así mismo se pensaba en los 3000 MW para 1990 y en 6000 MW de poten- 
cia unitaria para fin de siglo. 

5. Ya en el año 1979 funcionaban en el mundo 11 TV con una sección de salida del último 
escalonamiento de 7,1 m?, Entonces con un vacío en el condensador de 0,1 bar y un solo 
flujo se podía llegar a 1100 MW y con 6 flujos а 1650 MW, todo lo cual es hoy perfec- 
tamente realizable. 


6. Por aquél entonces había una TV en funcionamiento y 4 en construcción con un área 
de salida del último escalonamiento de 8,5 m?. La potencia máxima unitaria alcanzable 
así con un vacío de 0,1 bar y 4 flujos era de 1300 MW y con 6 flujos de 2000 MW; 
mientras que con un vacío del condensador de 0,2 bar aquellos valores para 4 y 6 flujos 
podían alcanzar los 2600 y 4000 MW respectivamente. 


7. Se ha construido y ensayado con éxito álabes de una altura de 1200 mm, lo que proporcio- 
na un área de salida del último escalonamiento de 12,25 m?. La conclusión es que se han 
de considerar realizables potencias unitarias de 1900 y 2800 MW para 4 y 6 flujos res- 
pectivamente, con un vacio en el condensador de 0,1 bar y 3800 MW y 5600 MW con 
4 y 6 flujos respectivamente, empleando un vacío en el condensador de 0,2 bar. 


8. Estas potencias aumentan si se utilizan esquemas de 8 flujos en la zona de baja presión, 
lo cual es perfectamente realizable. 


9. Empleando materiales especiales para la ültima corona se podría llegar al doble de altura 
del álabe. 


10. En cuanto a la velocidad periférica se podría llegar a up = 800 m/s; pero para up > 700 
m/s las pérdidas por fricción y por velocidad de salida resultan inadmisibles. 


11. Todo lo dicho hasta aquí es válido para una velocidad de rotación de 3000 rpm. Si la 
velocidad desciende a 1500 rpm (dos pares de polos para frecuencia de 50 Hz) la altura 
admisible de los álabes se duplica y la sección transversal de la ültima corona se hace 4 
veces mayor, con lo cual se podrían alcanzar los 4 x 5000 — 20000 MW; pero existen 
otras limitaciones que por brevedad omitimos. 


N 


En resumen. Teniendo en cuenta todas las limitaciones en el estado actual de la tecnolo- 
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gía se podría establecer como potencia unitaria máxima de una TV 105 4000 MW a 3000 rpm. 
о los 5000 MW para 1500 rpm. En este último caso el peso del eje de BP impondría esta limi- 
tación, (1) 


Número de revoluciones 


Las velocidades de giro para los grupos turboalternadores suelen ser de 1500 
a 3000 rpm en Europa y 1800 a 3600 rpm en Norteamérica; pero las pequeñas 
unidades giran a velocidades que superan a veces las 20000 rpm. Al aumentar n, 
como se verá más adelante (pág. 402), aumenta el rendimiento; pero a fin de no 
exceder en el último escalonamiento el valor máximo admisible de la velocidad u 
(véase la Sec, 10,8), sería preciso al aumentar n disminuir el diámetro, lo cual 
acarrearía la disminución de la sección de paso, y consiguientemente de la capa- 
cidad y potencia de la turbina. Para evitar esto hay dos procedimientos que pue- 
den emplearse simultáneamente: 

a) Recalentamiento intermedio del vapor. En la práctica se utilizan uno o dos 
recalentamientos intermedios. Al recalentar el vapor disminuye el volumen 
específico al final de la expansión, y el mismo gasto másico necesita menos 
sección de paso. 

b) División del flujo principal del vapor en dos o más flujos, como veremos a 
continuación, en los cuerpos de media y/o baja presión; llegando a reali- 
zarse a veces en baja presión la turbina de flujo óctuple. 


TV compound y de flujo múltiple 


Las TV de alto rendimiento, según pág. 354, tienen un coeficiente de presión 
ф` muy pequeño, y por tanto, gran número de escalonamientos. Si además estas 
turbinas son de eje único la distancia entre los cojinetes sería excesiva. De ahí 
resultaría un diámetro del eje demasiado grande. La gran expansión térmica que 
tendría lugar exigiría un juego axial demasiado elevado. 


Se evitan estos inconvenientes con la turbina de varios cuerpos o turbina 
compound. En las instalaciones de potencia media, con frecuencia los escalona- 
mientos de alta y media presión se alojan en un cuerpo, mientras que los escalo- 
namientos de baja forman otro cuerpo separado. El cuerpo de baja presión suele 
ser de dóble flujo, para alojar el volumen del vapor que en la zona de baja es 
muy elevado. De ordinario, como puede verse en la figura 10-3, se disponen 
ambos flujos en dirección contraria, con lo cual se elimina el empuje axial, y se 
evita el empleo del émbolo compensador (véase la Sec. 21.1.8.1). 


Las turbinas compound són de dos clases: tandem-compound O cross-com- 
pound (véase figura 10,5), según que los cuerpos tengan el mismo eje o ejes dis- 
tintos. Las segundas tienen la ventaja de que el cuerpo de baja presión puede ir 
a número de revoluciones más bajo, lo cual reduce el inconveniente de las veloci- 
dades periféricas excesivamente elevadas en los últimos escalonamientos, donde 
tienen lugar las velocidades periféricas máximas. Existen multitud de instalacio- 


(1) “BBC Druckschrift Nr. D GK 90061 D.”. 
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nes de dos ejes, y algunas de tres ejes distintos. Aunque de ordinario cada eje 
acciona una máquina (alternador por ejemplo) distinta, algunas veces a través 
de un reductor los ejes distintos de ambas turbinas accionan un eje único (el 
eje de la hélice, por ejemplo, en las TT marinas). 

Hasta hace muy pocos años las grandes unidades se construían sin excepción 
con dos ejes, a causa del límite que imponía la sección transversal a la salida de la 
turbina. (Véase Sec. 10.8). En Estados Unidos y en otras naciones se fue abriendo 
camino la opinión de que habría que buscar el aumento de la economía, o dismi- 
nución de precio por kW instalado, construyendo las grandes unidades con un solo 
eje y una sola caldera también. 


Así. por ejemplo, en 1971 entraba en servicio en West Virginia una TV de 832 MW de un 
solo eje con los siguientes parámetros de entrada: 

240 bar. 537/551; 565 °С 

Esta tendencia prevaleció siempre en USA, en las grandes potencias, aumentando los encar- 
gos de un solo eje y disminuyendo los de dos ejes. 

En Gran Bretaña se fabricaron muchas TV de 5 MW con tres cuerpos de baja presión y lon- 
gitud de álabes en el último escalonamiento de 915 mm: siendo allí el diámetro medio de 2450 
mm. Así se conseguían pérdidas en la salida muy reducidas, Según el report Británico en la 
“World Power Conference”, Tokio 1966, admitiendo velocidades de salida mayores, es decir, 
tolerando pérdidas por energía cinética de salida más considerables, se esperaba llegar a alcan- 
zar potencias de 1200 MW con álabes de 1100 mm de largo, sin recurrir a materiales más cos- 
tosos que los entonces axistentes. 

En cuanto al numero de flujos la solución más económica será siempre establecer el menor 
número de flujos compatible con la longitud máxima de los álabes. 

La limitación a seis flujos como máximo (tres cuerpos de doble admisión) en la BP no es 
absoluta; sin embargo constituye la manera más fácil de dominar la expansión térmica relativa 
y la seguridad en los cortocircuitos. También se podrán utilizar ocho flujos [véase la figura 
10-5, F 


Clasificación de las TV según la presión y temperatura de entrada 


La clasificación de las TV según la presión y temperatura del vapor vivo es muy 
frecuente en la práctica; aunque la siguiente clasificación es necesariamente con- 
vencional, seguiremos el criterio adoptado por la norma DIN 4304: 


Según la presión del vapor vivo las TV se denominan: 

TV de BP: hasta 10 bar 
TV de MP: de 10 a 88 bar 
TV de AP: de 88 a 224 bar 
TV de muy alta presión: p¿ > 224 bar. 

y según la temperatura del vapor vivo: 
TV de vapor saturado 
TV de temperatura media: hasta 485 °С 


TV de alta temperatura: de 485 a 565 °С 
TV de muy alta temperatura: tg 77565 °С. 
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Fig. 10.5.— Esquemas múltiples de realiza- 


ción de TV: 


1. TV simples (un cuerpo): a) simple-flujo único; 
b) simple-doble flujo en los últimos еѕсаіопа- 
mientos- escape único; c) simple -doble flujo: 
dobie escape (dos condensadores); d) simple 
-doble flujo- escape único (un condensador); 
е) simple -doble flujo- dos escapes, 

11. TV dobles (2 cuerpos): A. Tandem-compound: 
f) dobie-flujo único; 9) doble -doble flujo- esca- 
pe único; h), i) doble -f!ujo dobie- dos esca- 
pes; j) doble -flujo cuadruple- dos escapes; 
к) doble -flujo cuácruple- tres escapes; 1) doble 
flujo-=doble recalentamiento. В. Cross-Com- 
pound: m) vertical -dobie- flujo unico; n) ver- 
tical -dobie- doble һијо - dos escapes; o) doble 
-doble flujo- dos escapes- recalentamiento. 


IIL TV triples (3 cuerpos): А. Tandem-compound; p) triple -doble flujo- dos escapes; q) triple -triple flujo- tres 
escapes; r) triple -triple flujo- 3 escapes- recalentamiento, В. Cross -compound de tres ejes; s} triple -flujo 

cuádruple- cuatro escapes- vertical, 

IV. TV cuádruple (4 cuerpos): A. Tandem-compound; t) cuádrupie-triple flujo- tres escapes; u) cuádruple 
«flujo cuádrupie- cuatro escapes; v) cuádruple -flujo cuádruple. cuatro escapes- recalentamiento, B. Cross 
compound; w) cuádruple -flujo cuádruple- cuatro escapes- recalentamiento, 

V. TV quíntupie (5 cuerpos): x) quintuple -flujo sextup!e- seis escapes- recalentamiento. 

VI. TV séxtuple (6 cuerpos): Cross compound: y) séxtuple- seis escapes- recalentamiento dobie; z) séx- 
tuple -flujo octuple- ocho escapes- recalentamiento. 
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En las TV con presiones del vapor vivo hasta de 350 bar se emplean tempera- 
turas en la gama de 600 a 650 °С. 


Esquemas diversos de TV 

La figura 10-5 muestra la gran diversidad de esquemas empleados en las insta- 
laciones de TV. Los esquemas de esta figura se han clasificado según el número 
de cuerpos o cilindros (uno, dos..., hasta seis) en TV simples, dobles, etc...; y 
las TV múltiples (compound) se han subclasificado en tandem compound (un 
eje) y cross-compound (dos, a veces tres ejes). También se diversifican los esque- 
mas por el número de escapes, de recalentamientos o de flujos. El número de 
cuerpos y de ejes depende del caudal másico y de las condiciones del vapor. 


Clasificación de las TV segün la presión de salida 


La presión a la salida de la TV puede ser inferior, igual o superior a la atmosfé- 
rica. En el primer caso la turbina se llama turbina de condensación, en el segundo 
turbina de egcape libre, y en el tercero turbina de contrapresión. Las turbinas de 
condensación son las de mejor rendimiento (véase la Sec. 3.6) y prácticamente las 
ünicas empleadas en las grandes centrales terinicas. La figura 1-8 puede servir para 
ilustrar este tipo de turbinas. 


En las turbinas de contrapresión el vapor de escape a presión superior a la 
atmosférica pasa a un sistema de baja presión, donde es utilizado para calefac- 
ción o procesos industriales. 


Las turbinas de contrapresión no requieren agua de refrigeración como las tur- 
binas de condensación excepto para el refrigerador de aceite, o tal vez para el 
refrigerador de aire del alternador. Estas turbinas pueden ofrecer grandes ventajas 
si se necesita gran cantidad de vapor para calefacción o para procesos industriales, 
como en la fabricación del papel, industria química y textil, fábricas de cerveza, 
etc.(Véase cogeneración en Sec. 17.7). A expensas de un aumento relativamente 
pequeno del gasto de combustible puede producirse vapor a una presión y tempe- 
ratura más elevadas que la que se requeriría normalmente y obtenerse potencia 
para accionamiento de un alternador, haciendo que el vapor se expansione en una 
turbina de contrapresión, hasta la presión necesaria para la calefacción o el proce- 
so. Cuando la cantidad de vapor requerida es igual o un poco mayor a la necesaria 
para satisfacer la demanda de energía eléctrica podrá utilizarse una sola turbina 
de contrapresión, Se puede conseguir cierta flexibilidad utilizando una válvula 
reductora de presión. De esta manera si la cantidad de vapor de escape de la 
turbina para una carga determinada es menor que la requerida en el utilizador, 
la diferencia puede compensarse con vapor vivo que pasa directamente desde la 
caldera al utilizador a través de la válvula mencionada. Por el contrario'si hay 
exceso de vapor en el escape de la turbina el vapor sobrante puede mandarse 
a la atmósfera. 


Los ciclos de recalentamiento intermedio y regenerativo que se estudiarán má 
adelante (Secs. 17.2 y 17.3) conducen a esquemas con uno o dos recalentamientos 
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y con varias extracciones de vapor no automáticas. En el ciclo con recalentamien- 
to intermedio el vapor después de expansionado vuelve a un recalentador situado 
generalmente en la misma caldera, volviendo a continuación a la turbina para 
continuar su expansión. En el ciclo regenerativo el vapor. que se extrae de la tur- 
bina en uno o varios escalonamientos intermedios a determinadas presiones y tem- 
peraturas. se lleva a uno o varios precalentadores del agua de alimentación. 


TV de superposición y de vapor de escape, de extracción y de dos presiones 


Existen dos maneras particulares de conectar una TV a la red de vapor, a saber: 
como turbinas de superposición y como turbinas de calor de escape. Las turbinas 
de superposición empleadas en la modernización de las centrales térmicas suelen 
ser de elevada presión y temperatura, y funcionan a contrapresión, entre el vapor 
vivo de una caldera moderna y la presión de entrada baja de la turbina antigua. 

Con la crisis del petróleo el número de instalaciones de turbinas de superpo- 
sición ("topping") para la modernización de centrales antiguas, aumentó cons- 
tantemente. (1) 

Las turbinas de calor de escape funcionan por el contrario con el vapor de 
escape utilizado en un proceso anterior (prensa de vapor, etc...), o bien con el 





Fig. 10-6.—T'V de calor de escape para barcos a motor de la firma Allen, Inglaterra. En los 

barcos con motor Diesel el calor de escape se emplea para calefacción. Si el motor es de gran 

potencia aün hay calor sobrante que permite mediante la instalación de una TV como la de la 

figura producir toda la electricidad del barco. Esta turbina se caracteriza por utilizar vapor de 

baja presión. Está provista de anillos especiales protectores contra la erosión situados entre los 
diafragmas, que recogen el agua que se va condensando. 





(1) A título de ejemplo, en 1983 entró en servicio la nueva caldera a 150 bar y la nueva TV 
de superposición y contrapresión de 5 MW (presión de salida 74 bar) de la fábrica de papel de 
Albbruck de la RFA. Véase GANSNER, W., Pulverized coal fired industrial power plant, “Sul- 
zer Technical Review 67, 1 (1985) 13-16”. 
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vapor producido en una caldera de calor de escape (gases de escape de un motor 
Diesel. etc...) (Véase fig. 10-6). 

Las turbinas de extracción pueden ser de extracción no automática y automá- 
tica. En las turbinas de extracción no automática empleadas en el ciclo regenera- 
tivo, no tiene importancia la variación de la presión en la toma. En las de extrac- 
ción automática el vapor se utiliza para usos industriales a una presión interme- 
dia bien determinada. El resto del vapor sigue su expansión en la turbina. Al 
variar la carga de ésta varia la presión en la toma; pero ésta se regula automáti- 
camente mediante una válvula. que cierra cuando aumenta la carga, con lo cual 
disminuye la presión, que vuelve al valor prefijado: y abre en caso contrario. 
Si se requiere vapor industrial a distintas presiones se utilizan análogamente varias 
extracciones automáticas. ( Véanse las figuras 10-7. 10-8 y 10-9). 

Estas instalaciones, lo mismo que las de las turbinas de dos presiones, en las 
cuales se mezcla el vapor de escape de otro utilizador de vapor a baja presión con 
el vapor, expansionado ya en los escalonamientos de alta presión de la turbina 
desde la presión de la caldera, conducen en ocasiones a esquemas de regulación 
complicados. Así. por ejemplo, en este ültimo caso, si disminuye la carga de la 
turbina, la regulación ha de actuar primero sobre la válvula de admisión del vapor 
vivo; puesto que se irata naturalmente de economizar éste y utilizar al máximo la 
energía del vapor de escape, que de otra manera se perdería. 

Los cinco esquemas de la figura 10-10, se refieren a instalaciones típicas diver- 
sas con turbinas de contrapresión, que muestran la multiplicidad de esquemas 


Lise 





Fig. 10-7.—TV Allen de extracción para barcos. Algunos barcos necesitan vapor a baja presión 

para calefacción u otros usos. Este vapor puede tomarse de una turbina de extracción. а 

puede constar de una doble corona Curtis, varios escalonamientos de presión de acción o com- 
binación de Curtis y de presión de acción, según el uso a que se le destine. 
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Fig. 10-5.—Corte longitudinal de una TV de condensación de extraccion regulada de la serie GE 
de AEG-Kanis. En realidad son dos turbinas en un mismo cuerpo, separadas por un diafragma 
provisto de cierres laberínticos. Además de las válvulas de admisión de vapor vivo a la primera 
zona de la turbina, se instalan otras válvulas de admisión a la segunda zona. Ambos grupos de 
válvulas regulan por un lado la potencia suministrada a la máquina accionada (generador, com- 
presor, elc...) y, por otra, el suministro del vapor de calefacción o procesos. El tipo de construe- 
ción depende en gran manera de la presión de toma en relación con la presión final, y de la 
potencia que ha de suministrar la turbina. 


que se realizan con este tipo de turbinas en la industria y las figuras 1-12 y 10-11 
se refieren también a turbinas del mismo tipo. 

A fin de reducir el volumen de instalación, y facilitar la misma en potencias 
reducidas. se utilizan mucho los grupos monobloc, tales como el del esquema des- 
criptivo de la figura 10-12 que corresponde a un turbogenerador Brotherhood pa- 
ra recuperacipn de calor de escape. así como la foto de la figura 10-13 que corres- 
ponde a una turbina monobloc de la misma firma. 


10.4. Aplicaciones de las TV 

Las ТУ es uno de los motores más versátiles en cuanto a sus aplicaciones. La 
máquina acoplada a la TV puede ser accionada direcramente о indirectamente, 
a través de un reductor de velocidad (con mucha frecuencia transmisión mecáni” 
ca por engranajes). 
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Las TV desde el punto de vista de su aplicación se dividen en tres grupos: TV 
industriales; TV para centrales eléctricas y TV marinas. Estas últimas empleadas 
en la propulsión de barcos, en competencia con los motores Diesel. 

Las TV de las centrales eléctricas son siempre de accionamiento directo; las TV 
industriales son frecuentemente de accionamiento indirecto y las ТУ marinas 
siempre lo son. De las dos primeras tratamos a continuación. 


10.4.1. TV industriales 


Las llamadas TV industriales suelen tener un solo cuerpo y potencias inferiores 
a 150 MW. Sus aplicaciones son variadísimas y cada vez más numerosas: desde 
las TV de contrapresión, empleadas en los ciclos de cogeneración (Véase Sec, 
17.7), pasando por las TV de pequeña y media potencia para accionamiento de 
bombas, compresores, etc... hasta TV de condensación con o sin extracción re- 
gulada destinadas a la producción local de energía eléctrica. 

Las ТУ industriales, de las que constituye un ejemplo la figura 1-11 de la firma AEG-Kanis. 
se adaptan a infinidad de aplicaciones diversas con presiones de vapor vivo de 1.5 a 150 bar: 
temperaturas de vapor vivo de 120 a 550 °С, contrapresiones desde alto vacío a 70 bar, presio- 
nes de extracción entre 0,7 y 70 bar, extracciones reguladas sencillas o múltiples. velocidades 
de giro entre 2900 y 16000 rpm. saltos entálpicos entre 105 y 1300 kJ/kg y potencias en el 
eje entre 0,1 y 150 MW. 





Fig. 10-9.—Modelo seccionado, de una TV de extracción de contrapresión de la firma BBC, en el 
que pueden verse la válvula general de admisión, las válvulas de la corona de regulación con el 
eje de levas de accionamiento y la válvula de extracción del vapor. En estas turbinas industriales 
se regulan automáticamente el número de revoluciones, la contrapresión, la presión en la admi- 
sión, la presión de extracción y esto para una (como en la figura) o dos extracciones de vapor. 
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Fig. 10-10.—Esquemas diversos de instalación de las TV de contrapresión: a) turbina simple de 

contrapresión; b) turbina de contrapresión y extracción; c) turbina de contrapresión en paralelo 

con turbina de condensación; d) turbina de contrapresión en paralelo con una turbina de con- 

densación de extracción; e) turbina de contrapresión superpuesta a una instalación existente. 
En la figura: VA — válvula aliviadora; VRP — válvula de regulación de la presión. 
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Alabes. 
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Rotor. 
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Fig. 10-11.—Turbina auxiliar Brotherhood, Inglaterra, para barcos mercantes y de pasajeros, de 
contrapresión, de un solo cuerpo, axial, de múltiples escalonamientos de acción. El rotor es de 
acero forjado en caliente 3% de Cr y Mo. Los álabes son de aleación de acero con 36%Ni y 
11% Cr. El sistema de control tiene una oscilación de velocidad de alrededor de 4%; pudiend: 
regularse entre 2,5% y 5,5%. Tiene tres sistemas de seguridad: contra el embalamiento, fallo 4 
la presión de aceite y exceso de contapresión. | 
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1.—Condensador 


2.—Engranaje de control 
3.—Turbina 
4.—Bomba de aceite de arranque 
motorizado 
5.—Caja de engranajes reductores 
6.—Generador 
7.—Excitatriz 
8.—Condensador 
9.—Control de nivel 
10.—Bombas de extracción 
11.—Bomba de transfer. y de extracción 
Fig. 10-12.—Esquema descriptivo de un grupo 12.—Bomba de alimentación 
monobloc para recuperación de calor de escape, 13.—Espesor de aire 


de la firma Brotherhood, Inglaterra. 14.—Tanque de alimentación 





Fig. 10-13.—Foto de un grupo generador monobloc de Brotherhood. 
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Estos son aproximadamente los rendimientos totales que se obtienen en estas 
TV con las construcciones actuales (años 80): 
— TV de contrapresión hasta 20 MW: 0,7 a 0,84 (con parámetros más forzados: 
0,74 a 0,86). 
— TV de condensación sin recalentamiento intermedio hasta 150 MW: 0,8a 
0,86 (con recalentamiento intermedio y parámetros más forzados: 0,85 
a 0.87). 


10.4.2. Turbinas de vapor para centrales eléctricas 


En el campo de la producción de energía eléctrica tanto en las centrales de 
combustible fósil (carbón o derivados del petróleo) como en las de combustible 
nuclear, la TV reina en la actualidad como motor número uno en importancia. 


después, del concepto aislado al concepto global de producción de la energía, e interconexión 
nacional e internacional de redes. Antiguamente una central trabajaba aisladamente, y ella 
sola había de hacer frente a todas las exigencias de su red: cubrir las puntas de energía, reserva 
de energía, etc., etc. La tendencia actual es a la instalación de bloques standard con el consi- 
guiente ahorro en producción y diseño. y bloques especiales para hacer frente a exigencias 
específicas de la red, En el momento actual, al planificar la construcción de nuevas centrales, 
se piensa antes que nada, en el conjunto de la red, a la cual se han de acoplar dichas centrales. 


En los últimos decenios se ha producido una transformación, lenta primero y acelerada | 
| 

















La repercusión de este hecho en la construcción de las TV es evidente, si se tiene en cuenta 
que el 75% de la energía eléctrica del mundo proviene hoy de las centrales térmicas, y que en 
estas el papel de la TV con relación a los otros motores térmicos (motores Diesel, etc...) es, 
como acabamos de decir absolutamente preponderante. 


Creemos ser útil en este lugar la siguiente clasificación de las centrales (véase figura 10-14) 
según tipo de carga: 


a) Centrales para carga punta. Estas centrales se arrancan y paran varias veces al día, por lo 
que se ha de procurar que el tiempo de arranque y parada sea el más corto posible. 
Estas centrales funcionan desde unos cuantos centenares a 2500 horas al año. 


b) Centrales para carga intermedia. Estas centrales se paran por la noche y en los fines de 
semana. Funcionan de 2000 a 5000 horas al año, con 250 a 300 arranques anuales, 


c) Centrales de carga base. Estas centrales funcionan ininterrumpidamente y a plena carga, 
de 4000 a 8760 horas al año. 


Al buscar la mayor economía en cada caso se llega a las soluciones siguientes: 
a) Centrales para carga punta: 


1. Centrales Diesel. 

2. Centrales con turboreactores, 

3, Grupos de TG. 

4. Centrales hidroeléctricas convencionales. 

5. Centrales hidroeléctricas de acumulación por bombeo. 

6. Acumulación por aire comprimido, 

7. Acumulación térmica. 

8. Incrementando la presión de vapor vivo en las centrales de carga base con capacidad 
de sobrecarga. 

9. Funcionamiento con by-pass en las centrales de carga base con capacidad de sobre- 
carga. 

10. Prescindiendo de la prealimentación en centrales de carga base con capacidad de 
sobrecarga. 

11. Desconectando el condensador en centrales de carga base con capacidad de sob 
carga. 


" © 
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FIG, 10-14 
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12. Central de vapor muy simple. 
13, Central de vapor antigua simple. 
14. Central combinada TV/TG con caldera de calor de escape. 

b) Centrales para carga intermedia: 

1. Central de vapor simple sin recalentamiento. 

‚ Central de vapor simple con recalentamiento, 

. Central de vapor antigua de carga base, 

. Central combinada ТУ/ТС con caldera de vapor de escape de dos presiones, 
Central combinada TV/TG con caldera de vapor de escape con combustión col 
plementaria. 

6. Central combinada con un ciclo sencillo de vapor y una TG de superposición ( "toy 
ing"). 

c) Centrales para carga base: 


ол OLIO 


1. Central hidroeléctrica (especialmente de agua fluyente). 

2. Central nuclear. 

3. Central de vapor sofisticada. 

4. Central combinada sofisticada (ciclo complejo de vapor combinado con un proce 

de gas). 1 
En el año 1966 se verificó por vez primera en Norteamérica la interconexión eléctrica 

Atlántico con el Pacífico, y con Canadá y Méjico incluyendo la energía suministrada por 
pañías privadas y públicas. Desde entonces funciona en paralelo con frecuencia sincronizad 
un 94% de la potencia instalada en USA, o sea. una potencia total del orden de 250000 MW. 
Con ello se iguala Ya carga por la diferencia de usos horarios existente en Norteamérica. № 
semejante sucede en la URSS, 


En Europa se creó en primer lugar la UCPTE (Union pour la Coordination de la Prod 
tion et du Transport de l'Electricité), a la cual asociación pertenecían, además de Bélgica, 
pública Federal alemana, Francia, Italia, Luxemburgo, Países Bajos, Austria y Suiza; col 
naciones asociadas, España, Portugal, Yugoslavia, Dinamarca, Gran Bretaña y los Países Esc 
dinavos. La red de la UCPTE tenía ya en 1970 una potencia hidráulica instalada de 53 GW 
una potencia térmica de 57 GW. Las curvas de carga son distintas en cada país: la carga pun 
no tiene lugar en todos los países a las mismas horas, porque los climas y horarios son т 
variados, y tampoco coinciden los días de fiesta. Pues bien con la interconexión se consi 
uniformar la curva de carga global. La red tiene ya muchas centrales hidráulicas de acumulació 
por bombeo, que son ideales para las cargas punta. (2) 

Las centrales térmicas eléctricas en contraposición, por ejemplo, con las centrales hidrá 
licas permiten la libre elección del lugar de su emplazamiento. Este se ha de elegir tenieni 
en cuenta entre otros factores, el precio local del combustible y la eliminación de su trans 
a larga distancia, en cuanto sea posible, así como la necesidad de evitar contaminación 
aire y del agua, y el excesivo ruido en zonas habitadas. 


Estandarización 


La estandarización abarata los costes de investigación y construcción. De aq 
que desde hace ya muchos años se tienda hacia ella, por lo que respecta a las tu 
nas industriales. Los parámetros del vapor vivo en dichas turbinas se establecen 
140 bar y 540 °С. El usuario escoge en catálogos características según las пес 
dades. El estator, los cojinetes, el sistema de regulación, etc... constituyen oti 


(1) En la RFA se ha hecho (1984) la siguiente estimación de los costes de las diversas 
trales: de 2000 a 3000 DM/kW instalado en las centrales de combustible nuclear; de 1000 
1500 DM/kW en las centrales de combustible fósil y finalmente de 500 a 750 DM/kW en 
centrales con TG. 

(2) Véase C. MATAIX, Turbomáquinas hidráulicas, Madrid, Ed. I.C.A.T. 1975, 1371 pág 
Cap. 15. 
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tantos elementos constructivos estandarizados en diversos tamaños. No se exclu- 
yen los diseños particulares. Así, por ejemplo, para accionamiento de algunos 
TC se han desarrollado TV de gran potencia por encima de 20 MW, y número de 
revoluciones comprendidos entre 8000 y 16000 rpm (1), 


Por Jo que se refiere a las grandes centrales modernas con TV de condensación 
la tendencia es a una estandarización escalonada, que es un compromiso entre el 
desarrollo e investigación y la construcción, con lo cual se rebajan los costes y 
no se limita el desarrollo. 

A título de ejemplo citaremos la política de los “paliers techniques” seguida en Francia (2), 
desde los años 70, que consistió en la estandarización de las potencias, parámetros del vapor, ' 
etc... Con ello se consiguió: a) disminuir el precio, al dividirse el coste de la investigación 
y estudio entre un mayor número de unidades; b) aprovechar la experiencia de la puesta a 
punto, conseguida en las primeras unidades de una serie, en las siguientes; c) facilitar la explo- ,...... 
tación, y disminuir los gastos de entretenimiento al reducir el stock de piezas de recambio. 

Los tres primeros “paliers” para potencias de 125, 250 y 600 MW respectivamente tenían las 
características principales siguientes: 
Potencia nominal, MW 125 250 600 \ 
Presión de entrada, bar 123 163 163 i 


Temperaturas entrada y después 
del recalentamiento único, °C 540/540 565/565 565/565 


Temperatura del agua entrada 
caldera, °C 245 252 275 
Presiön del condensador, mbar 35 34 3 


El primer “palier” de 125 MW duró 10 años (1951-1961), el segundo de 250 MW otros 10 
años (1956-1971). empezando a continuación el tercer "palier" de 600 MW. 

El “palier” de 600 MW se estableció a base de los estudios de optimación elaborados en 
1962, en que el precio del combustible era alto. Se escogió una TV construida con materiales 
caros, diseñada para un rendimiento muy elevado (40% a plena carga). 

Al elaborarse la nueva planificación, en el año 1969, las circunstancias habían cambiado, 
porque el precio del combustible, había bajado, todo lo contrario de lo que sucedería pocos 
años después en la gran crisis del petróleo, y la optimación condujo a una disminución de los 
costos de inversión, y a un aumento del consumo de combustible, Se previeron unidades de 
transición, algunas de cuyas características serían: temperaturas del vapor a la entrada y des- 
pués del recalentamiento único 540 °С; 6 precalentadores en lugar de 7; aumento de la pre- 
sión del condensador de 33 а SO mbar; simplificación de ciertos circuitos, eliminación de 
algunas aleaciones más costosas y finalmente elevación de la potencia unitaria a 700 MW. 

Finalmente se estableció en este estudio que la evolución ulterior hacia potencias unitarias 
más elevadas, y el paso eventual a presiones supercríticas, serían función del desarrollo de las 
centrales nucleares. 


Además de los sistemas de cogeneración de electricidad y vapor existe gran 
variedad de ciclos combinados de TV/TG. (Véase Sec. 18.12) a los que en el 
momento presente (1986) se presta en el mundo mucha atención. 


(1) Hochtourige Turbinen zum Antrieb von Hochdruckkompressoren in Chemikanlagen, 
(Turbinas de gran número de revoluciones para accionamiento de compresores de alta presión 


en instalaciones químicas), *“Тесһпїса 17, 18 (1968) 1581/84". 
(2) J. SPINART, Les tranches thermiques classiques de l'électricité de France, “La Techni- 


que Moderne, 62, 6 (1970) 249-251". 
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10.5. Aplicaciones de las TG 


En esta sección hacemos un resumen de las aplicaciones de las TG, en muchas 
de las cuales no se emplea el ciclo sencillo de Brayton sino ciclos más complejos, 
cuyo estudio se relega al Cap. 18. 

Comparación de las TG con las TV y los motores Diesel 


La TG tiene las siguientes características en comparación con la TV y el motor Diesel (D), 
compitiendo con ventaja con estos en algunas aplicaciones, cuyo número en los últimos 30 
años ha ido en aumento: 


1) Potencia específica por unidad de peso: aproximadamente 10 veces mayor que el D. 


2) Potencia específica por unidad de volumen: aproximadamente 3 veces mayor que el D 
y mayor también que la TV. 


Ambas ventajas disminuyen al emplear ciclos más complejos (véase Cap. 18). 


3) Potencia máxima en el eje alrededor de 150 MW: 3 veces superior a la del D y muy 
inferior a la de la TV (en ella se puede llegar a sobrepasar los 4500 MW. 


4) Rendimiento menor (230% ) que la TV y mucho menor que el D. Esta desventaja decrece 
mucho al emplear ciclos más complejos. 

5) Combustible. En las TG móviles más barato que en los D (con lo que se compensa en 
parte su menor rendimiento) y en las estacionarias más caro que en las ТУ. 

6) Tiempo corto de arranque y parada. De 0,1 a 10 min, según tipo, (2 horas en las TV). 

7) Contaminación del medio ambiente menor que en el D y ТУ. 

8) Consumo de agua de refrigeración mínimo o nulo. 

9) Ruido grande a causa de la admisión del TC y del escape; pero menor que en los D. 

10) £I número de revoluciones n en las TG puede llegar fácilmente a 50000 rpm v en los 
turbosobrealimentadores a 100000 rpm. 
A estas características pueden añadirse aún otras dos: 

11) Tiempo de montaje menor que en las TV. Así en una central combinada, mientras que 


la primera TG instalada producía energía a los 14 meses de su encargo, hubieron de pasar 
40 meses para que entrara en carga la TV. 


12) Flexibilidad en el combustible. Así una central combinada funcionó los 4 primeros años 
con combustibles líquidos ligeros y pesados y después con gas, sin modificación alguna, 
ya que la cámara de combustión pudo preverse para esta eventualidad. 

El estudio de los esquemas de realización de las TG se relega al Cap. 18, donde 
se estudiarán estos junto con los ciclos diversos empleados, según las aplicaciones. 

La aplicación más importante de las TG es el turboreactor, empleado como 
motor de propulsión en aviación y a continuación la turbina industrial, empleada 
como motor de accionamiento dentro y fuera del campo de la producción de 
energía eléctrica (véase figura 10-15). 


La primera aplicación constituye por sí misma una especialidad, de la cual 
se hizo ya un resumen en la Sec. 1.9. En cuanto a la segunda aplicación empeza- 
remos describiendo un ejemplo típico moderno de realización de la misma. 

La figura 10-16 muestra a la derecha el rotor de la turbina de tipo 8 desarrollada por la BBC 
para una potencia de 45 MW, (1) 


(1) Véanse los artículos: A. WICKI y F. FARKAS, Développment et mise à l'essai d'une 
turbine à gaz de 45 MW, en “Brown Boveri Revue 72, 1 (1985) 3-11" (12 citas bibliográficas 
al final) y A. von RAPPARD y otros en la misma revista y el mismo nümero, págs. 12-17 
(4 citas bibliográficas). 
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Fig. 10-15.—TG industrial modelo IE 831-800 construida por GARRETT, el mayor fabricante 
del mundo de TG pequeñas. Potencia 525 kW; TC centrífugo de 2 escalonamientos; relación de 
compresión 11:1; turbina axial de З escalonamientos. 


La primera TG de este tipo ha entrado en funcionamiento en una central de cogeneración 
de electricidad y vapor de proceso de una refinería de Rotterdan. Se han conseguido, elevando 
sobre todo la temperatura de entrada del gas en la turbina y la relación de compresión, mejoras 
sustanciales en fiabilidad, tamaño, potencia y rendimiento. 


Para la relación de compresión prevista se hubieran necesitado 20 escalonamientos en el 
TC; pero, gracias a los programas desarrollados en el ordenador para el estudio en los planos 
meridionales y circunferenciales, se pudo reducir el número de escalonamientos a 12. Otras 
mejoras en el compresor, logradas tras años de investigación teórica y experimental, son mejora 
del rendimiento a cargas parciales con distribuidor de álabes orientables, prerrotación del 
flujo, etc... La unidad TG consta de 3 escalonamientos, determinados por cálculo del equili- 
brio radial. (Véase el Cap. 15). 


La elevada temperatura prevista a la entrada de la turbina, requiere un sistema de refrige- 
ración eficiente, cuyo esquema puede verse en la fig. 10-17. El aire de refrigeración se toma 
de la salida del TC. Este aire refrigera las dos primeras coronas fijas y móviles. En la fig. 10-18 
puede verse una TG construida por la General Electric, USA, de múltiples aplicaciones. 

La TG de ciclo abierto sencillo es considerada desde hace 15 años económica en las acere- 
rías para producción de energía de carga base y accionamiento de turbosoplantes. Las uni- 
dades oscilan de 5000 a 17000 KW. El combustible es el gas proveniente de los altos hornos 
que exige previa purificación de las impurezas, las cuales en altas temperaturas provocan la 
corrosión de los álabes. El contenido de polvo no debe por tanto exceder a 1,5 mg/m?. Hoy se 
usan ordinariamente filtros electrostáticos. A veces se añaden aditivos para evitar la corrosión 
de los álabes. El gas hay que comprimirlo. 


A continuación dos ejemplos, uno referente a las TG de pequeña potencia y el otro a una 
TG moderna de gran potencia. 
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Fig. 10-16.—Rotores de las TG tipos 9 (a la izquierda) y 8 contruidos por la Brown Boveri. 


Las firmas AiResearch, Boeing, Continental und Curtiss Wright recibieron en 1967 el en- 
cargo del ejército americano para el desarrollo de TG de pequeña potencia. Al desarrollo de 
pequeñas TG varias firmas han dedicado hace ya varios años grandes esfuerzos (véase, por 
ejemplo, la figura 10-12-d). Las especificaciones del ejército americano fueron las siguientes: 
las temperaturas inicialmente serían de 1200 °С y más tarde de unos 1400 °С. Al mismo tiem- 
po se elevaría la relación de compresión a 12, con lo cual, con relación a los motores-TG ante- 





Fig. 10-17.—Sistema de refrigeración de la TG tipo 8, construida por la Brown Boveri, Suiza. 
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Fig. 10-18.—TG modelo 9001 de la General Electric de ciclo abierto sencillo regenerativo de un solo eje para producción de elec 
tricidad, con o sin generación, con o sin acoplamiento en ciclo combinado con TV, asf como para centrales de desalización y para 
otros procesos industriales: 1. plataforma para montaje de órganos auxiliares; 2. armario de control; 3. bomba auxiliar de aceite 
4. motor de inducción de arranque; 5. panel de instrumentos; 6, convertidor de par para multiplicación del mismo en el arranque; 
7 engranaje auxiliar para la bomba principal de lubricación, compresor atom izador de aire, bomba de combustible y bomba de agua; 
B. refrigeradores de aceite y filtros duales; 9, d'stribuidor de combustible a los inyectores; 10. compresor axial de 17 escalonamientos; 
11, cojinetes de apoyo y empuje lubricados a presión; 12, admisión al compresor; 13 .álabes del compresor; 14. construcción del tam 
bor en secciones forjadas; 15. juego anular, que permite expansión térmica en regímenes transitorios; 16. embutido de los elementos 
del rotor que permite la transmisión de un par elevado; 17, todo el estator está seccionado horizontalmente para facilitar el mante- 
nimiento; 18. refrigeración; 19. caja de admisión conveniente para la admisión superior; 20. distribución de combustible líquido, 
gaseoso o dual; 21.cámara de combustión; 22. distribución de temperatura; 23, toberas en construcción segmentada, refrigeradas 
por aire; 24, turbina con tres escalonamientos de reacción; 25, álabes; 26, refrigeración del rotor; 27, medición de temperatura con 
doble sistema de protección; 28, escape; 29. difusor del escape; 30. acoplamiento de la carga; 31. tubería de protección del aceite 
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Fig. 10-19.—TG Titan de la firma SOLAR una División de la International Harvester Company 

con potencias de 60 a 112 kW destinadas primariamente a motor auxiliar de aviones militares y 

comerciales. Los helicópteros CH-3, CH-46, CH-47 etc. ... lo usan como motor auxiliar, así co- 

mo los aviones F-27, FH-227 y los turborreactores Falcon y Jet-Star. También se utilizan para 

grupos electrógenos militares compactos y de poco peso de 120 kW, combinando dos de 60 kW. 
Requieren mantenimiento mfnimo, 


riormente existentes, se habría de reducir el peso en un 52%, el volumen en un 48%, y el con- 
sumo específico de combustible en un 62%. Para conseguir esta elevada temperatura desarro- 
llaría la firma Continental una refrigeración de los álabes con vapor, el cual a su vez se refrige- 
raría con el combustible (1). 


El segundo ejemplo se refiere a una TG construida en los Talleres Metalürgicos de Lenin- 
grado (2) Esta TG de 100 MW fue diseñada como grupo electrógeno de carga punta: pero 
puede utilizarse en un sistema de energía total (véase la Sec. 18.11) de carga base, utilizando 
el calor de escape para calefacción de una zona urbana. La ТС es de doble eje, y realiza el 
esquema CA-TA/CB-TB-G no regenerativo (véase Sec. 23.3.3), con interrefigeración entre 
los dos compresores y recalentamiento entre las dos turbinas. El combustible puede ser gas 
natural o combustible líquido. Gasto de aire С = 450 kg/s. Relación de compresión e, = 26. 
El sistema de control es electrohidráulico. Un sistema de control automático asegura el fun- 
cionamiento estable en condiciones de arranque y marcha con cualquier tipo de combustible 
empleado. Puede funcionar con control remoto. Posee un ordenador para control, registro de 
parámetros, cálculo de datos de funcionamiento, y para el arranque automático del grupo. 
El diseño mecánico posee características notables. La parte más complicada es el rotor flexi- 
ble de AP que gira a 4100 rpm. La velocidad critica es 2400 rpm. La distancia entre soportes 
del rotor cuya masa es de 21,5 toneladas es de 6,6 m. Los álabes del compresor de AP son 
de acero inoxidable. Los de las dos primeras coronas móviles de la turbina de AP, cuyas altu- 
ras aleanzan los 290 mm, son de aleación de níquel. Uno de los problemas más serios en el 
diseño de este motor-TG fue el diseño del TC, y en particular su cuerpo de BP, con velocidad 
de 3000 rpm, gasto másico de 450 kg/s y relación de compresión 4,3. Esta velocidad de flujo 
es muy próxima a la velocidad del sonido. 


(1) WEIDHUNER, D.D., Military potential of the small gas turbine, “АЅМЕ-Рарег п, 
66-Gt-91". 

(2) Eine Gasturbine für 100000 kilowatt, (Una turbina de gas de 100000 kW), “Frankf. 
Allg. Zeitg. 20.1.69", y CHERNISEV, P. S., POLISCHUR, V. L., TATIANKIN A. P. y FIVEIS- 
KY V. U., Russia's 100 MW Gas Turbine, “Mechanical Engineering 92, 12 (1970) 26-29”. 
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El límite de la potencia de las TG para producción de energía eléctrica es alrededor de los 
100 MW, de las TG para accionamiento de B y TC 20 MW y el límite del empuje de las TG 
de aviación alrededor de 200.000 N. 


1. Producción de energía eléctrica 


Podremos establecer un orden de interés en esta aplicación particular de las TG: 
reserva, carga punta y carga base. Como central de reserva o de emergencia tienen 
las TG, además de las ventajas que enseguida vamos a enumerar, el coste por KW 
instalado más bajo que el de cualquier otro motor térmico y la rapidez de la pues- 
ta en marcha (de 2 a 10 s desde parada a plena carga). Las centrales móviles re- 
visten un interés especial. 

La TG se utiliza cada vez más para las cargas punta. 

En los países poco industrializados se prefieren muchas veces a las TV incluso 
para cargas base, por la facilidad de construcción compacta, instalación al aire 
libre, incluso en regiones desiertas con control automático remoto por radio. Ade- 
más, aun cuando el controi no sea totalmente automático, la TG resulta de manejo 
más fácil que la TV, sobre todo en la puesta en marcha. A esto se anade el hecho 
de que en los países a que nos estamos refiriendo las necesidades de consumo 
pueden cubrirse con potencias relativamente moderadas. El uso creciente de la 
TG para carga base en los países industrializados dependerá del rendimiento que 
se alcance y del precio del combustible. 


En Europa Continental se introdujo más lentamente la TG en la producción de 
energía eléctrica que en Norteamérica. En este país recibió inesperadamente un 
gran impulso su utilización a causa del primer corte general histórico de energía 
en New York en noviembre 1965. La explotación de un gran mercado para el 
futuro indujo a la Westinghouse E, C. a la construcción de una fábrica en South 
Carolina con una inversión de 250 . 10% $, que entró en servicio a fines del 1968, 
destinada a la fabricación de TG industriales y turbogeneradores con TG. 


Los motores-TG, integrados por turborreactores convencionales de aviación, 
utilizados como generadores de gas, y con TG libre como unidad motora se han 
introducido sobre todo en la Gran Bretana, que inicialmente llevó el liderazgo de 
esta aplicación de la TG, en Estados Unidos y otros países. En la figuras 10-20 y 
10-21 pueden verse algunos de los tipos de turborreactores que se han empleado 
con óptimos resultados. Los primeros grupos se construyeron en potencias hasta 
de 17,5 MW, diseñados como grupos de emergencia y para cubrir las puntas de 
carga. Posteriormente la Central Electricity Generating Board proyectaba encar- 
gar en 1971-1975, 500 MW en TG para cargas punta. 


Con gran interés se acogieron en el mundo entero las nuevas centrales con tur- 
borreactores de aviación y TG libre tanto para reserva como para cargas punta. 
El tiempo de puesta en marcha hasta dar la plena potencia es sólo tres a cuatro 
minutos. Se pueden construir sin dificultad, utilizando varios turborreactores 
en paralelo, bloques muy compactos hasta de 400 MW y posiblemente mayores. 
(Véanse figuras 10-22, a 10-25). Esto replantea la utilización de estas centrales 
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Fig. 10-20.—Turborreactor Avon utilizado como generador de gas en plantas eléctricas o en 
centrales de bombeo. El motor ha sido exportado ya a más de 12 países. Es un motor de avia- 
ción Rolls-Royce, utilizado con éxito en nueve tipos diferentes de aviones comerciales y mi- 
litares; uno de los primeros empleados en aplicaciones industriales, y de los que más éxito 
han obtenido con experiencia de 1/3 de millón de horas acumuladas de funcionamiento. La 
potencia como generador de gas es de 18870 kW y la masa 1728 kg. En la estación de bom- 
beo del gasoducto de la Trans-Canadá ha funcionado 18000 horas sin necesidad de desmon- 
tarlo, En el arranque en menos de tres minutos proporciona la potencia máxima. Consumo 
máximo de combustible, 0,85 litros/h, Este generador de gas es de un solo eje, funciona en 
ciclo sencillo regenerativo; tiene un TC axial de 17 escalonamientos y una TG axial de tres, 
La cámara de combustión es anular con ocho tubos de llama de flujo directo, cada uno 
con su inyector correspondiente. El funcionamiento óptimo del TC en todas las cargas 
se asegura con la corona directriz de álabes orientables automáticamente a la entrada, y con 
las válvulas de purga en el cuarto y séptimo escalonamiento. Control: Según se utilice gas o 
líquido como combustible se equipa el motor con control apropiado para el arranque, estran- 
gulamiento, sobrevelocidad y corte de suministro de combustible. 


como centrales base; pero sólo pueden ser económicas, como ya hemos dicho, 
allí donde el combustible sea notablemente más barato. Las centrales con TG 
convencionales también tienen un tiempo de puesta en marcha muy breve de 
unos cuatro minutos. 


En Alemania se despertó gran interés por las TG de gran potencia. Entre los 
encargos en dicho país de los anos 70 de TG con potencia superior a 50 MW, 
mencionaremos dos grupos con turborreactores (cada uno de 86 MW con seis 
turborreactores), y tres grupos para carga punta. 


Los motores-TG con turborreactores tienen una masa específica muy baja, 
l a 2 kg/kW y un precio bajo también; pero presentan el inconveniente de la 
gran dimensión transversal de la turbina libre, cuando se utilizan muchos turbo- 
rreactores en paralelo. De aquí que simultáneamente con el aumento de produc- 
ción siguiera la investigación para conseguir mejorar estos grupos. En particular 
se estudió la ventaja de la disposición vertical del eje de la turbina libre y hori- 
zontal de los ejes de los turborreactores en plataforma única, para conseguir 
grupos más compactos. 


10, PROYECTO DE LAS TT DE VARIOS ESCALONAMIENTOS 381 


En cuanto a los grupos convencionales existe un techo de potencias mucho más 
bajo impuesto por la densidad baja del medio, a saber, de 50-a 60 MW como máxi- 
mo, con uno o dos ejes. Se ha propuesto, sin embargo, que elevando a 50 la rela- 
ción de compresión en un ciclo cerrado tipo Ackeret-Keller, como el de la figura 
18-19, con un reactor refrigerado por helio se pueden alcanzar potencias de 250 
MW en bornes del alternador. 

Utilizando varios turborreactores como generadores de gas ya en 1965 la cen- 
tral de Sewaren en Estados Unidos, de la Public Service Electric and Gas Compa- 
ny, alcanzaba la potencia unitaria de 140 MW. 





Fig. 10-21.—TG industrial FT4 de la firma Pratt and Whitney, preparada para su expedición, 
adicionada con la turbina libre y el codo de escape. La Dow Chemical Company, por ejemplo, 
utiliza tres TG de este tipo, que producen 48000 kW de electricidad y los gases de escape, utili 
zando el concepto de energía total (véase Sec. 18.11), produce 202,5 toneladas de vapor, que 
se utiliza para producción de sosa caüstica, etc... Normalmente el calor de escape es suficiente 
Si se necesita más vapor para usos industriales o calefacción se inyecta más combustible en los 
gases de escape de manera análoga a la cámara de poscombustión de algunos turborreactores. 
Este motor es la versión industrial del turborreactor comercial JT4, instalado en los aviones 
Boeing 707 y Douglas DC-8. Se utiliza para producción de energía eléctrica, propulsión de 
barcos, accionamiento de TC, etc..., con potencia máxima de 22380 kW por unidad. Es un 
grupo de doble eje con cámara de combustión anular y dos turbinas axiales, una de tres escalo- 
namientos de reacción para accionamiento de los TC, y otra de dos escalonamientos de reac- 
ción disenada para producir un chorro de potencia máxima que se aprovecha en la turbina libre 
(las letras FT que designan el motor significan la “free turbine”, que posee la versión indus- 
trial). Al parecer el mayor nümero de ususarios del grupo representado en la figura lo destinan 
a cargas punta en centrales eléctricas. 
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Fig. 10-22.—Tres unidades movidas con turborreactores Pratt an Whitney en Faribault, Minne- 

sota de la Northern States Power Company, que producen 58500 kW para carga base y punta, 

Unos 6000000 de kW de este tipo han sido ya instalados por 56 compañías eléctricas, que 
muestran la aceptación de la TG en este nuevo tipo de aplicación. 





Fig. 10-23.—Modelo transparente de una central de 132 kW con ocho turborreactores P. and 
W. que accionan cuatra TG libres construidas por Worthington, Además de las cinco centrales 
de la Public Service Electric and Gas Company, la Baltimore Gas and Electric y la Southern 
California Edison contrató ocho centrales de este tipo con ocho turborreactores cada una, 
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Fig. 10-24.—Esquema de una central de carga punta de 40 a 50 MW de la firma STAL-LAVAL. 
El grupo es de tres ejes, El compresor, el interrefrigerador, las cámaras de combustión y las 
turbinas del compresor constituyen el generador de gas. La turbina de potencia útil y el alter- 
nador constituyen el grupo de producción de energía. Es notable el procedimiento de arranque: 
Se envía aire comprimido a través de un eyector al compresor de alta presión. El aire circula a 
través del compresor de baja presión, del interrefrigerador, compresor de alta presión y las cá- 
maras de combustión. De esta manera pueden inmediatamente encenderse las cámaras. Así no 
hay peligro de choque térmico en el arranque y se reduce el tiempo de puesta en marcha a tres 
minutos y medio. En la fig. 10-25 puede verse el diagrama de la puesta en marcha. El combusti- 
ble puede ser gas, gasolina, gasoil o aceite pesado. La temperatura de los gases a la entrada de la 
turbina es aproximadamente 760 °С, y el rendimiento global 27-28%. 


2. Transporte. 
Transporte de mar 


Nos referimos aquí exclusivamente al transporte de mar y tierra. Hasta aproxi- 
madamente el año 1967 en la navegación comercial apenas encontró aplicación 
la TG. No así en la navegación militar. De 1961 a 1967 la Marina Inglesa equipó 
31 barcos con TG con una potencia total de unos 171.000 kW, y ya entonces en 
el mundo entero más de 500 barcos tenían instalado equipo propulsor de TG. 
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Fig. 10-25.—Diagrama de arranque de las TG de 40-50 MW de la figura 25-25. 


La importancia de las TG como planta propulsora marina es mayor de día en día, existiendo 

en esta aplicación las versiones siguientes (1): | 
1) CODAG-(COmbined Diesel And Gas turbine). La potencia base para la marcha con ve- 
locidad de crucero la suministra el motor Diesel y la TG el suplemento (junto con el 
motor Diesel) para las marchas de gran velocidad. 


2) CODOG-(COmbined Diesel Or Gasturbine). Lo mismo que en 1); pero sin funcionar. 
el Diesel y la TG simultáneamente. 


3) COGAG-(COmbined Gas turbine And Gas turbine). Como en 1); pero sustituyendo | 
el motor Diesel por otra TG. 


4) COGOG-(COmbined Gas turbine Or Gas turbine). Como en 2); pero sustituyendo d 
motor Diesel por otra TG. | 

5) COGAS-(COmbined Gas turbine And Steam turbine). Los gases de escape de la TG se 
emplean para producir el vapor de la TV, que acciona la hélice propulsora a través de | 
una trasmisión. | 

6) CONAG -(COmbined Nuclear And Gas turbine). Por ejemplo, como en 1) sustituyendo | 
el motor Diesel por una planta nuclear. 








(1) Véase Naval Glossary, “News PRATT AND WHITNEY AIRCRAFT, 030167". 





7) COSAG-(COmbined Steam And Gas turbine). Como en 1); pero sustituyendo el Diesel 
por una TV. 


8) COSAGE-(COmbined Steam And Gas turbine Electric). Como en 7), pero con accio- 
namiento eléctrico de la hélice. 


Las figuras 10-26 y 10-27 se refieren a la aplicación de la TG como planta motriz de los 
barcos. 


Posteriormente, al considerarse velocidades cada vez mayores para los barcos comerciales, 
se estudió la aplicación de la TG a la propulsión de los mismos. La viabilidad de esta aplicación 
estaba vinculada al aumento de rendimiento y a la posibilidad de emplear como combustible 
aceites pesados (1), 

También se ofrece la posibilidad para los grandes barcos comerciales de una combinación 
de TG, para el accionamiento del generador y de las bombas centrífugas y de TV para accio- 
namiento de la hélice (2). 







GENERADOR DE GAS TURBINA DE POTENCIA 





ACOPLAMIENTOS 


СОЛМЕТЕ DE EMPUJE 
DE LA HELICE 


Fig. 10-26.—Esquema de propulsión marina del tipo CODOG.1) Los motores Diesel se ponen en 
marcha y se aceleran hasta la velocidad de maniobra. El barco maniobra con la hélice de paso 
variable. 2) A la velocidad de crucero los motores Diesel suministran toda la potencia. 3) Cuando 
se prevé necesidad de aumento de velocidad la TG se pone en marcha y funciona en vacío. 4) 
Para aumentar la velocidad del barco basta aumentar la velocidad de la TG, con lo cual se acopla 
ésta y se desacopla automáticamente el motor Diesel, que puede seguir marchando en vacío о 
pararse. 5) En caso de avería del Diesel la TG puede también maniobrar con la hélice de paso 
variable, y suministrar la potencia necesaria para la marcha a velocidad de crucero. 


(1) JONG, E., Gasturbinen in der Handelsschiffahrt (Turbinas de gas en la navegación 
comercial) “VDI - Nachr. 23, 15 (1969) 12". Véase también: CARLETON, К. S.: Qualifica 
tion of gas turbine engines for US navy, shipboard use, “ASME Paper n. 68-GT-3 (1968)” 

(2) BAHR, A.: Gasturbinen auf der Hannover-Messe 1968, (Turbinas de gas en la exposi- 
ción de Hannover de 1968), **Motortechn. 7, 8 (1968) 343-47". Véase también MATSNOKA, 
YAMATE H. S. y TSUSHIMA, K. Application of gas turbine combined cycle to marine steam 
turbine plant, “Techn. Rev. (Mitsubishi) 5, 1 (1968) 1-9”. 


Transporte de tierra: Turismos y camiones 


La firma Chrysler realizó investigación con 50 coches de TG, conducidos durante dos años 
por 203 utilizadores en las exigencias normales de la vida diaria, que acumularon un recorrido 
total: de `1.800.000 km. Ventajas encontradas: arranque en frío excelente; gran aceleración 
(en 12 s e incluso menos tiempo se pueden alcanzar los 100 km/h), a pesar de que la potencia 
de 96 kW se consideraba más bien baja para ese tipo de vehículo, frenado buenq al orientar 
los álabes en la posición de frenado y marcha suave, El consumo de combustible fue el mismo 
que el del coche convencional. La firma quedó persuadida de que el ensayo constituyó un 
buen comienzo para la producción en serie de este vehículo. 





Fig. 10-27.—Equipo propulsor Diesel y TC con turborreactores P. and W. como generadores 
de gas y turbinas libres STAL-LAVAL.—1, Generador de gas; 2, turbina de potencia (= 16400 
kW); 3. motor Diesel (=1790 kW). 


En el transporte pesado por carretera a gran distancia las perpectivas del empleo 
de los TG son buenas. Son muchas las firmas interesadas en este tipo de aplica- 
ción, entre otras la Ford, General Motors, etc... (Véase fig. 10-28). En Alemania 
también se desarrollaron para camiones motores-TG de unos 290 kW de potencia, 
que funcionan en ciclo regenerativo, con dos turbinas en ejes distintos. 

En el año 1979 inició la Allison Gas Turbine Operations de la General Motors 
una investigación, que condujo al desarrollo del AGT 100 TG de 74 kW para 
automóviles. 

En 1984 ya se habían ensayado dos motores de este tipo, con una temperatura 
de entrada en la TG de 1288 °С, posible gracias al empleo de materiales cerá- 
micos (3), 


Locomotoras 
La Deutsche Bundesbahn encargó 10 TG, que no sustituirían al Diesel; sino 


(1) Véase JOHNSON, R. A., The АСТ 100 automotive gas turbine en "Mechanical En- 
gineering, 106, 5 (1984) 36-43”. 


10, PROYECTO DE LAS TT DE VARIOS ESCALONAMIENTOS 387 





Fig. 10-28.—Prototipo de TG 707 de la Ford Motor Company de 280 kW (tomado de Ford 

News Release 16 octubre 1966). De doble eje y ciclo regenerativo. El compresor gira a 37000 

rpm y el eje de salida a 3000 rpm. El motor pesa 7560 М con una longitud de 91,60 cm, y una 

Altura de 99 cm. Posee toberas orientables antes de la turbina de potencia, que sirven también 

para el frenado, Está diseñada para ser montada en los camiones Ford de carretera de la serie 
W-100. 


que proporcionarían energía adicional para la aceleración, etc...; entrarían en 
funcionamiento durante un 30% del recorrido total, y darían una potencia de 
880 kW. 

Los ferrocarriles franceses encargaron 10 TG de 810 kW para automotores, 
cada uno con dos turbinas de doble eje, que gracias a su reducido peso y volumen, 
permitieron alojar la gran potencia necesaria para velocidades de 200 a 250 km/h. 


3. Otras aplicaciones. 
El número de las TG que funcionan con gas natural, para el accionamiento de 
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un TC en las estaciones de bombeo del mismo gas, sigue en aumento, a medida 
que aumenta la red de consumo y distribución del gas natural. 


Finalmente citaremos como última aplicación la de la desalinización del agua 
del mar, cuya rentabilidad en algunos lugares es cada día mayor, para la cual 
existen las tres posibilidades de la TV, el reactor nuclear у la TG (1) 


10.6. Turbinas de discos y turbinas de tambor 


Los dos tipos corrientes de construcción de las TT de varios escalonamientos 
son: la construcción en disco y la construcción en tambor. 


En la turbina de discos, que se representa en la figura 10-29 los álabes de 
cada corona móvil se fijan en la periferia de un disco; estos, formando unidades 
independientes, se fijan al eje. Los discos, dos a dos, están separados por un dia- 
fragma, que sólo deja en el eje el juego mínimo necesario para la rotación, tenien- 
do en cuenta la expansión térmica. Los diafragmas dividen, pues, la turbina en 
cámaras o células independientes, de ahí el nombre con que se ha designado a 
estas turbinas de turbinas multicelulares. 





Й — Fig. 10-29.—Esquema de una TT de varios es- 
calonamientos, contrucción de discos. 


Con las TT de disco se alcanzan fácilmente velocidades periféricas a la mitad 
del álabe um = 320 m/s. 


Las dos ventajas principales de las turbinas de discos son: 
a) Juego intersticial muy pequeño en el diafragma. 


En los diafragmas puede conseguirse además un cierre laberíntico muy bueno; 
no así en la corona móvil, lo cual no es inconveniente en las turbinas de acción 


(1) LIER, N. O., Gas turbines proves effective for desalination, “Power 112, 11 (1968) 
79-81”. 
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como se vió en la Sec. 6.2.4, o en las de un grado de reacción muy pequeño. 
Esta es la razón principal, por la cual la construcción en discos es la preferida en 
las turbinas con escalonamientos de acción, ya que, gracias a esta construcción, 
el juego entre el diafragma y el eje es muy pequeño, con lo que disminuyen las 
pérdidas intersticiales, a pesar de que la diferencia de presiones a ambas caras del 
diafragma es grande. Por el contrario el juego entre la corona móvil y la carcasa es 
muy grande; pero esto no presenta inconveniente alguno, ya que en las turbinas 
de acción no existe diferencia alguna de presiones a ambas caras del disco. 


b) La longitud axial del escalonamiento es igual a la longitud axial del disco. 

La longitud axial del diafragma o corona fija (véase la figura 10-29) e; será 
la exigida por la resistencia del mismo (véase la Sec. 21.1.1.2). La longitud axial 
de la corona móvil €m será la mínima requerida por los esfuerzos de flexión y las 
vibraciones de los álabes. La longitud ej, suele ser de unos 15 a 40 mm, aumen- 
tando con la longitud radial del álabe. Esto conduce a una construcción muy 
robusta, que permite la utilización de velocidades periféricas muy elevadas supe- 
riores a 350 m/s. En efecto, el disco puede entonces fácilmente diseñarse 
como cuerpo de igual resistencia (Sec. 21.1.1.2), y puede utilizarse en su fabrica- 
ción acero aleado de calidad homogénea. Al aumentarse la velocidad periférica, 
el número de escalonamientos se reduce, sumándose esta ventaja a la de la reduc- 
ción de velocidad conseguida ya por emplearse un escalonamiento de acción (véa- 
se la Sec. 8.4.1). El eje de la turbina se hace también más corto. El coste de cada 
escalonamiento es caro, pero el conjunto de la turbina resulta más económico. 
Las primeras turbinas de disco fueron la turbina Zoelly y la turbina Rateau. En 
honor a este último los escalonamientos de presión de acción suelen llamarse 
también escalonamientos Rateau, nombre que no emplearemos, porque creemos 
que igualmente podrían llamarse escalonamientos Zoelly. 


En la turbina de tambor que se representa en las figuras 10-31-d y 6-11-a, la 
longitud axial del escalonamiento, que es igual a em + ег + 2s (véase figura 
6-11-a), puede reducirse mucho. Esto, unido a que las coronas fijas sujetas al 
estator y las coronas móviles sujetas al tambor se montan unas a continuación 
de otras, son causa de las siguientes ventajas: a) adaptación a gran número de 
escalonamientos; b) recuperación en cada escalonamiento de la energía cinética 
del gas/vapor proveniente del escalonamiento anterior. 


En sección meridional puede utilizarse una de las tres formas que se representan 
en los esquemas de la figura 10-30 análogas a las formas diversas de la sección 
meridional de los TC (véase fig. 16-12). 


En los tres esquemas se consigue el aumento de la sección de paso requerida 
por el aumento del volumen específico del vapor. 


En el esquema a aumenta el diámetro de las puntas y disminuye el de las bases 
de los álabes, mientras que el diámetro medio d,, permanece constante. Este 
último aumenta en el esquema b entre la salida y entrada de los álabes (дл > 
> dmı) y disminuye en el esquema с (da; < dj). Si se construyen todos los 
escalonamientos con el mismo grado de reacción en el diámetro medio, y se 


nn NN 
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(b) 


dm =сіе. 





(c) 


Fig. 10-30.—Formas diversas de la sección meridio- 

nal de las TT: (a) diámetro medio constante; (b) 

diámetro interior constante; (c) diámetro exte- 
rior constante. 





mantienen allí los mismos triángulos de velocidad de entrada y salida, los saltos 
entálpicos varían proporcionalmente al cuadrado de las velocidades periféricas, 
о sea proporcionalmente a los cuadrados de los diámetros medios. Por lo cual 
en el esquema a los saltos entálpicos en todos los escalonamientos serán iguales; 
aumentarán de escalonamiento en el esquema b, y disminuirán en el esquema с. 


De la fórmula que expresa para los escalonamientos de a => la longitud 


radial de los álabes de la corona móvil a la salida (despreciando el espesor de los 
álabes; pero teniendo en cuenta el grado de admisión e): 


O, O, 


9 = = 
€ T da; W2 SEN f} єтї, С: епо, 





se deduce que, si al calcular la turbina conviene modificar la longitud radial de los 
álabes para conseguir un flujo más suave, esto puede alcanzarse variando los ángulos 
а; y Ba: el grado de admisión o el diámetro medio. 


La velocidad periférica máxima admisible en la mitad del álabe (velocidad 
periférica en el último escalonamiento) depende de la construcción del tambor: 


и = 150 m/s: tambor hueco con refuerzos laterales; 


и = 260 m/s: tambor macizo cuya resistencia, obviamente es igual a la de un 
disco de igual espesor; 


о = 320 m/s: tambor compuesto de varios cuerpos soldados entre sí (véase 
figura 21-4). 
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Las turbinas de tambor son más apropiadas para los escalonamientos de reac- 
ción. La menor velocidad periférica con respecto a las turbinas de disco y el 
grado de reacción 1/2 que suele emplearse, obliga a aumentar grandemente el nú- 
mero de escalonamientos (véase la Sec. 10.7). 


10.7. Tipos de escalonamientos de las TT 


Según lo dicho en la Sec. 10.1 la reducción de la velocidad en las TT se consi- 
gue montando varios escalonamientos en serie. Estos escalonamientos pueden ser 
de dos clases de presión y de velocidad. Los primeros a su vez pueden ser de ac- 
ción y de reacción mientras que los escalonamientos de velocidad como veremos 
enseguida, sólo pueden ser de acción. En la figura 10-31 se representan los tipos 
de escalonamientos enumerados. 


Un grupo de escalonamientos, como los estudiados en el Cap. 8, compuestos 
cada uno de una corona fija, donde se expansiona el gas/vapor y una corona 
móvil, sin expansión en las turbinas de acción, o con expansión en las de reac- 
ción, acoplados en serie, constituyen el rotor de una turbina múltiple con escalo- 
namientos de presión, de acción o de reacción respectivamente. Los escalona- 
mientos pueden, pues, emplearse con cualquier grado de reacción, desde о = O 
en adelante. 

Los escalonamientos de acción fueron ideados, como ya hemos dicho, por 


Rateau o Zoelly, y los de reacción por Parsons. Por ello estos últimos se deno- 
minan a veces escalonamientos Parsons, nombre que tampoco emplearemos. 


En unos y otros, que actualmente se mezclan con frecuencia en una misma 
turbina, el salto energético a.i. total en la máquina Y, se suele dividir entre todos 
los escalonamientos en partes aproximadamente iguales; de manera que a cada 


Y 
escalonamiento le corresponde un salto AY, = —- (donde z — número de escalo- 
z 


namiento de presión). En lo que sigue emplearemos el subíndice A para referirnos 
à escalonamientos de presión de acción, el subíndice R para los escalonamientos 
de presión de reacción y el subíndice C para los escalonamientos de velocidad. 


En la TV típica de la Sec. 10.1, que utilizamos como ejemplo en este capítulo, 


la velocidad a.i., correspondiente al salto a.i. [Ecs. (10-2) y (6-37)], despreciando 
la energía cinética a la entrada de la TV, será: 


C, = V 2Y, = Y 2.1387 . 10? = 1666 m/s 


y segün las Ecs. (8-8) y (8-15) para utilizar este salto con óptimo rendimiento en 
una turbina simple haría falta en condiciones ideales, y suponiendo para mayor 
sencillez o, — O, una velocidad circunferencial 


_ 1666 


Чод = 
2 





= 833 m/s 


si la turbina fuera de acción, у 
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1666 
Чоп = —— = 1178 m/s 


у 2 
si Іа turbina fuera de reacción. 


Ambas velocidades son muy superiores al límite máximo admisible impuesto 


por la resistencia del rotor a los esfuerzos centrífugos, siendo la de reacción la 
más elevada. 


Para reducir esta velocidad se recurre a las turbinas de varios escalonamientos. 
Si la turbina consta de escalonamientos de presión de acción o reacción de manera 
que Za = 2р = 2 la velocidad a.i. será: 











2N Gj 
C; = у 2AY = Y UE 
donde C, ~ velocidad a.i. con z escalonamientos de presión (de acción o reac- 
ción); 
Cs, — velocidad a.i. de la turbina con un escalonamiento. 
Se tiene por tanto: 
u 
Uo;A = дА 
V Za 
y 
— UoR 
UozR = 
М Za 


donde uoza, Uozr — Velocidades periféricas óptimas con z escalonamientos de ac- 
ción y reacción respectivamente. 


UugA. Uog — velocidades periféricas optimas con un solo escalonamiento 
de acción y reacción respectivamente. 


Las relaciones anteriores se cumplen siempre que en condiciones ideales se trate 
de aprovechar el mismo salto entálpico a.i. con uno o con z escalonamientos. 


Es fácil ver que si consideramos como velocidad periférica máxima 450 m/s., 
en el ejemplo anterior, y en condiciones ideales, necesitaríamos cuatro escalona- 
mientos de presión de acción y siete de reacción. 


El tercer tipo de escalonamiento lo constituyen los escalonamientos de veloci- 
dad, que ideados por el ingeniero americano Curtis, se denominan también esca- 
lonamientos Curtis (véase fig. 10-31-c). En las coronas móviles de estos escalona- 
mientos no se produce expansión alguna, por lo cual estos escalonamientos son 
siempre de acción. Comparando, por ejemplo, una turbina con escalonamientos de 
presión de acción con una turbina Curtis, ambas de tres escalonamientos, las dos 
constan de tres coronas fijas y tres coronas móviles; pero en la turbina Curtis sólo 
la primera corona fija está constituida por toberas: las otras dos, denominadas 
coronas inversoras, recogen el gas/vapor a la salida de la corona móvil precedente, 














ААУ 
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e invirtiendo el flujo sin producir nueva expansión, lo conducen a la corona 
móvil siguiente. 


O sea, en los escalonamientos Curtis el gas/vapor se expansiona sólo en la pri- 
mera corona fija, constituida por una o varias toberas de admisión total o parcial 
hasta la presión final. Esta presión se mantiene constante en todas las restantes 
coronas móviles y fijas de la turbina, sea cual fuere su número. En las turbinas 
Curtis la energía cinética del gas/vapor producida en la primera corona fija no se 
aprovecha íntegra en la siguiente corona móvil como en las turbinas con escalo- 
namientos de presión de acción (fig. 10-31-b); sino en varias, 2, 3, 4, etc...; obte- 
niéndose turbinas con 2, 3, 4, etc... escalonamientos de velocidad. (Véase la figu- 
га 10-3 1-с, y compárese allí mismo con las restantes figuras de la fila I). 


Como resumen de todo lo dicho, el lector deberá estudiar atentamente el 
cuadro de la figura 10-31, en cuyas cuatro columnas se representan respectiva- 
mente: 

a) Turbina sencilla: un solo escalonamiento de acción. 

b) Turbina múltiple: escalonamientos de presión de acción. 

c) Turbina múltiple: escalonamientos de velocidad o Curtis. 

d) Turbina múltiple: escalonamientos de presión de reacción. 


En las cuatro filas de la misma figura puede verse para cada turbina: 


I) Curva de presión y velocidad del gas/ vapor a lo largo de la turbina. 
ID Dibujo de la turbina. 
П) Desarrollo cilíndrico de las coronas fijas y móviles. 
IV) Diagrama hs. 


Al llegar aquí es conveniente resumir lo dicho en las Secs. 8.4.1 y 8.5.1 sobre 
el coeficiente Óptimo ideal de velocidad periférica en los escalonamientos de 
presión de acción y reacción, e investigar análogamente el coeficiente Óptimo ideal 
en los escalonamientos de velocidad, con el fin de poder comparar entre sí los di- 
ferentes tipos de escalonamientos. Como meramente pretendemos aquí una com- 
paración cualitativa de los tres tipos de escalonamientos haremos uso de la máxi- 
ma simplificación posible, es decir, supondremos, además de pérdidas nulas en la 
corona fija y móvil, como hicimos en las Secs. 8.4.1 y 8.5.1, que el ángulo a, = 0. 
Entonces, si despreciamos también las pérdidas intersticiales, el rendimiento peri- 
férico máximo siempre será igual a la unidad [véanse las Ecs. (8-9) y (8-16)]. 


10.7.1. Escalonamientos de presión de acción 


En conformidad con lo estudiado en la Sec. 8.4.1, suponiendo pérdidas nulas 
y 0, = 0, se tiene el esquema de la figura 10-32-a. 


a la entrada del rodete: 


velocidad absoluta c; = С, (expansión completa en la corona fija) 
relativa уу, = c; — u= С,—и 
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Mu 
с, = С5 
5 
> и 
се 572 
" 
x 
df 
с,=С;-20 
0 uc, = les 1 


Fig. 10-32 —Escalonamiento de presión de acción: (a) esquema; (b) curva del rendimiento 
periférico (en condiciones ideales). 


a la salida: 
velocidad relativa w, =w; = C,—u 
absoluta c; = 


[ 
E 
5 
| 
c 
І 
19 
| 
№ 
c 


El rendimiento periférico (véase fig. 10-32-b) es cero cuando u= O (velocidad 
del álabe y trabajo nulos) y cuando u = c, = C,, porque el par hidráulico es nulo; 
en efecto segün la deducción de la ecuación de Euler (Sec. 5.2) el par hidráulico 
es proporcional a: 


Ciu — Cay =C; —[— (c, – 20)] = 0 (10-6) 
El rendimiento máximo 1 se alcanza cuando 


1 1 
=—c, =—C, 10-7 
Чод 2 €i 2 " ( ) 


ya que entonces la energía cinética a la salida es nula, puesto quec; = C, — 20 =0. 


10.7.2. Escalonamientos de presión de reacción de grado de reacción 1/2 


En la figura 10-33 puede verse el esquema de este escalonamiento junto con su 
curva de rendimiento periférico en función del coeficiente de velocidad periférica. 
El rendimiento máximo igual a 1 se alcanzará también cuando la velocidad abso- 
luta a la salida del rodete sea nula, o sea, cuando: 


со = w-—u=0 
y por tanto: 


W2 = Uor 
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Tu 
== Cs м; =с,-и 
-— 
и 
e 
wz 
al 
C2 =Wz2 -U 





z 1 
uf, =V2 TE 
$ 


Fig. 10-33 —Escalonamiento de reacción: (a) esquema; (b) curva del rendimiento periférico 
(en condiciones ideales). 


y si el grado de reacción es igual a 1/2 se tendrá: 





en virtud de la Ec. (8-14). 


10.7.3. Escalonamientos de velocidad o escalonamientos Curtis 


Empezaremos estudiando el doble escalonamiento Curtis, ya que la TT de un 
sólo escalonamiento Curtis no existe o si se prefiere es lo mismo que la TT de un 
sólo escalonamiento de acción. 


La figura 10-34 análoga a la 10-32 se entenderá fácilmente. El subíndice 2С 
en la velocidad periférica se refiere al doble escalonamiento Curtis representado 
en la figura 10-34 que estamos estudiando. Como en el caso anterior, y por 








u 
idénticas razones, el rendimiento periférico es cero cuando — = = 0 y cuan- 
u 1 s 
do — = 1. También aquí el rendimiento máximo, igual a 1, se alcanza cuando la 
s 
velocidad de salida del ültimo rodete es cero, o sea: 
C, — 4 uoc = 0 
de donde: 
u 1 
ТИЕ (10-8) 
© 4 


Si además de las pérdidas por velocidad de salida se tienen en cuenta las pérdi- 
das por fricción en los álabes fijos y móviles, siguiendo un procedimiento análogo 
al que nos condujo a la Ec. (8-10) para el escalonamiento sencillo de acción, pero 
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más laborioso, se demuestra que la velocidad periférica Óptima es vg kr icos a, 
donde kç = 0,95, 

Comparando las velocidades periféricas óptimas de las TT con un sólo escalo- 
namiento de presión de acción [Ec. (10-7)] y de la TT con un doble escalonamien- 
to de velocidad, o corona Curtis doble [Ec. (10-8)], se tendrá para el mismo salto 
a.i. (o igual C,): 


1 


Чо2с =; Um 





Fig. 10-34.—Doble escalonamiento Curtis: (a) esquema; (b) curva del rendimiento periférico 
(en condiciones ideales). 


Análogamente, como puede fácilmente demostrarse: 
1 . 2 
Чозс = 3 Upa. para tres escalonamientos Curtis 


1 
Ugac = quo^ , para cuatro escalonamientos Curtis 


y en general 


Una е n 
. para 2с escalonamientos Curtis. 
2с 





Чес = 


Como el número de revoluciones п, el diámetro de la turbina d y la velocidad 
periférica u están entre sí relacionados, se tendrá que los escalonamientos Curtis, 
en comparación con un sólo escalonamiento de presión de acción, suponiendo 
siempre condiciones de óptimo rendimiento: 
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a) рага un mismo d y n absorben mayor salto entálpico (mayor C,). En efecto, 
según las Ecs. (10-7) y (10-8) haciendo чос = ug, se tendrá: 


Сс = 2 Csa 
Chic =4Cla 


y siendo Y, ~ C, el salto entálpico absorbido por una corona doble Curtis 
es cuatro veces mayor que el absorbido por una corona sencilla de acción. 
Y en general 


Yuc = zè Ysa 


o sea, z escalonamientos Curtis pueden reemplazar a z? escalonamientos 
de presión de acción. 


b) para un mismo d e Y, giran más lentamente; 
c) para un mismo n e Y, tienen menor diámetro. 


De lo dicho se deduce que los escalonamientos Curtis reducen mucho más efi- 
cazmente la velocidad que los escalonamientos de presión de acción, lo cual se 
traduce en una turbina de menor número de escalonamientos y, por tanto, más 
barata. 

Existe además. la ventaja en pequeñas y medianas potencias de poder utilizar 
admisión parcial en todos los escalonamientos porque trabajan a acción. 

Sin embargo, aunque antiguamente se construían turbinas Curtis de mayor nú- 
mero de escalonamientos, en la actualidad sólo se emplean dos o raras veces tres 
escalonamientos Curtis. 


La razón de ello estriba en que sus ventajas quedan en parte contrapesadas por 
sus dos desventajas: reparto desigual del trabajo entre los rodetes y rendimiento 
bajo, siendo esta última la más importante. 


En cuanto a la primera desventaja enunciada, llamando W' у W” a los trabajos desarrollados 
por la primera y segunda corona móvil respectivamente se tendrá: 


W' ~ (2c, — 20,с) uoc w” ~ (2c, — бизс) uoc 
ШИ ЕЕ (8 изс = 2uacl) usc = 
w” (8 ис — би›с)и»с 


А р ис č ux І 
уа que, no considerando las pérdidas, —— = б =- en el caso de dos escalonamientos Curtis 
€1 s 
[Ec. (10-8)]; luego la primera corona desarrolla un trabajo triple que la segunda. Siguiendo el 
mismo razonamiento se demuestra que en el caso de tres escalonamientos Curtis los trabajos 
están en la relación de 5, 3 y 1;en el caso de cuatro escalonamientos en la relación de 7, 5, 3 y 
1 y así sucesivamente, 
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El segundo inconveniente es que el rendimiento disminuye rápidamente al 
aumentar el número de escalonamientos Curtis, debido a que las velocidades del 
gas/vapor son mucho mayores que en los escalonamientos de presión tanto de 
acción como de reacción. 


10.7.4. Comparación de los tres tipos de escalonamientos 


(Nótese que el escalonamiento de reacción aquí considerado es el más usado, 


1 
a saber el de o a 


Para igual Y, y óptimo rendimiento se verifica en cada caso: 








UoA 
Uosc 7 — Uña = Z6 Uic (10-9) 
с 
Чод 
баа Е Uña = Za Ubza (10-10) 
A 
Uor 





ба = Za UbzR (10-11) 


Чогв = Чов 
У Za 


Por otra parte para óptimo rendimiento también: 














u = С»с 
07С 2 zc 
1 
Чод T € (10-12) 
1 
Uor = J3 Csr (10-13) 
c? 
> = Үс 7226 Шис (10-14) 
Ca UU X А 
2 = Y;a = 2ибд = 2 Za Ubza (10-15) 
Cin TA. E 
2 = Yon = Иба = Za ога (10-16) 


[los dos últimos miembros de Ecs. (10-15) y (10-16) suponen así mismo igualdad 
de salto entálpico]. 


1) La Ec. (10-9) demuestra que la velocidad periférica óptima en los escalona- 
mientos Curtis varía rápidamente en razón inversa del nümero de escalonamientos. 


2) Las Ecs. (10-10) y (10-11) demuestran que la velocidad periférica óptima * 
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en los escalonamientos de presión de acción y de reacción varía más lentamente, 
O sea, en razón inversa a la raíz cuadrada del número de escalonamientos. 

Dicha velocidad óptima depende, según las Ecs. (10-12) y (10-13), tanto del 
salto a.i. Y, (o lo que es lo mismo de С,) como del tipo de escalonamiento. 


3) Las Ecs. (10-14) a (10-16) demuestran que para un mismo salto entálpico 


total Y;c = Ysa = Yin, y una misma velocidad periférica final ug;c = Uoza = 
= Ug;n. 
z 
/ = R 


Así, por ejemplo, 2 escalonamientos Curtis sustituyen a 4 escalonamientos de pre- 
sión de acción y a 8 de presión de reacción; y 3 escalonamientos Curtis sustituyen 
a 9 escalonamientos de acción y a 18 de reacción. 


4) Las mismas Ecs. (10-14) a (10-16) demuestran que para la misma velocidad 
periférica ug;c = Uoza = ug;g y el mismo número de escalonamientos Za = zc = 
= 28 = 2 


Yac= 2*YgA7 22 - Yun 


es decir, el salto entálpico absorbido por una turbina con escalonamientos de 
presión de acción es el doble que el de una turbina con escalonamientos de reac- 
ción y el absorbido por una turbina Curtis es z y 2z veces el de las turbinas con 
escalonamientos de presión, de acción y reacción, respectivamente. 


Nota importante. ЕІ estudio comparativo de los tres tipos de escalonamientos 
se ha basado en las condiciones ideales que sirvieron para deducir las Ecs. (10-12) 
y (10-13); por lo cual los resultados cuantitativos sobre la equivalencia en valores 
numéricos de los distintos tipos de escalonamientos no se cumplen en la práctica; 
aunque al haber utilizado para la deducción de las ecuaciones mencionadas las 
mismas hipótesis simplificadoras las relaciones deducidas entre los diversos 
escalonamientos constituyen una buena aproximación a la realidad. Por eso los 
estudios cualitativos, que acabamos de hacer, sirven para aclarar muchos puntos 
concernientes al diseño de las TT múltiples. 


Los TC son siempre máquinas de reacción. Todo lo dicho concerniente a los 
escalonamientos de presión de reacción es aplicable a estas máquinas; pero en ellos 
no se dan ni los escalonamientos Curtis, ni los escalonamientos de presión de 
acción. 

Los escalonamientos Curtis no han sido muy utilizados en las TG; pero sí en 
las TV. En la actualidad la admisión parcial necesaria al comienzo de la TV, dado 


el pequeño volumen específico del vapor en dicho lugar, suele reducirse al primer 
escalonamiento. La razón es que la corona de admisión parcial tiene bajo rendi- 


2 
miento. Se tiende, pues, a reducir la relación altura/diámetro, — del segundo 
m 
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escalonamiento al mínimo requerido para que este segundo escalonamiento sea 
ya de admisión total, y con esta condición se fija el salto entálpico mínimo que se 
destina al primer escalonamiento de admisión parcial. Este será tanto menor cuan- 
to mayor sea el gasto de vapor de la turbina. En las TV de pequeña y media poten- 
cia este salto entálpico asignado al primer escalonamiento de acción resulta exce- 
sivo, y entonces se sustituye por un doble escalonamiento Curtis, que por ser de 
acción permite también la admisión parcial. Esta primera corona de acción о 
doble corona Curtis se denomina corona (o escalonamiento) de regulación, por- 
que en ella se verifica, gracias a la admisión parcial, la regulación cuantitativa de 


la turbina (véase la Sec. 24.2,2.2). 


En resumen en las TV con escalonamientos de presión de acción o de reacción 
la primera corona suele ser de acción con admisión parcial (generalmente en las 
TV de gran potencia) o una doble corona Curtis (generalmente en las TV de pe- 
queña y media potencia). Las antiguas turbinas Parsons de reacción no poseían 
ningún escalonamiento de acción; los primeros escalonamientos eran, por tanto, 
a causa de la admisión total, de diámetro reducido y en la parte de alta presión 
el número de escalonamientos era muy grande (1. El empleo de la corona de 
acción sencilla y múltiple ha permitido aprovechar las ventajas siguientes: 

a) Reducción del empuje axial gracias a la expansión grande del vapor en la 
corona sencilla o múltiple (Curtis) de acción, que no experimenta prácti- 
camente dicho empuje. 

b) Reducción de los escalonamientos de longitud radial pequeña en la parte 
de alta presión, en contraposición a las primitivas turbinas Parsons. 

c) Reducción de las pérdidas intersticiales. 

d) Disminución rápida de la presión y temperatura del vapor. Así las altas pre- 
siones y temperaturas, que obligan a emplear aleaciones de alta temperatura 
muy costosas, están localizadas en una zona reducida. 


10.8. El diseño de las TV de un cuerpo y de un solo flujo a potencia máxima 


La potencia de una TV es proporcional а! producto del salto energético a.i. y 
del caudal másico. La tendencia hacia TV de mayor potencia se basa en el hecho 
de que el precio por kW instalado y explotado en una central será tanto menor 
cuanto menor sea el número de unidades instaladas, equivalentemente cuanto 
mayor sea la potencia unitaria. Los factores que limitan esta potencia unitaria 
son además del salto energético a.i. máximo y del número de cuerpos y de flujos, 
una serie de factores cuyo estudio constituye el objeto de esta sección, que limita 


(1) En los escalonamientos de reacción conviene que dm sea pequeño para reducir las pér- 
didas intersticiales. 
Ahora bien de 








"es 
"T 
Zu zu 


suponiendo constantes Y, Y, y n al disminuir д, aumentará 2. 
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la potencia máxima alcanzable con un salto determinado en un solo cuerpo de un 
solo flujo 1. Esta potencia máxima depende del caudal volumétrico máximo en 
la última corona móvil. La superación de este Qmáx, ha sido un objetivo impor- 
tante de la investigación y desarrollo de las TV. 


La potencia máxima alcanzable en una TV de flujo único y de un solo cuerpo 
que aproveche el salto entálpico a.i. típico de la pág. 349 depende de los valores 
límites siguientes: 


1) Valor límite de n. Por las razones expuestas en la Sec. 10.1 en las centrales 
de combustible fósil se suele escoger el número de revoluciones más elevado po- 
sible, que en los grupos turbogeneradores de 50 Hz es de 3000 rpm. 

2) Valor límite de u. Así mismo las Ecs. (10-15) a (10-16) demuestran que 
para reducir el número de escalonamientos interesa siempre forzar al máximo la 
velocidad periférica en la última corona. 

Según tipo de construcción y material empleado en el rotor los valores máxi- 
mos usuales de и en las TT oscilan entre los 300 y 500 m/s. 

3) Valor mínimo de y. En general convendrá escoger el coeficiente de pre- 
sión Jm cerca de su valor inferior óptimo extremo; por ejemplo, 2,25 aproxima- 
damente en las turbinas de o — 1/2 (véase pág. 354). 


Segün la Ec. (10-4) 





Ех ВАЎ 
Vm 2 
$ 
2 
pero Um = 7 dm n (пеп rps); luego 
2RY 
У dh = у л?п? 


Esta ecuación demuestra que interesa aumentar п, no sólo por las razones ех- 
puestas en la Sec. 10.1, sino también porque al aumentar n disminuyen los diáme- 
tros y consiguientemente aumenta el rendimiento: la turbina más revolucionada 
tiene mejor rendimiento. En efecto, las pérdidas por rozamiento en los álabes son 
proporcionales a la superficie, y ésta es proporcional a E d?,; al disminuir E d?, 
disminuyen las pérdidas intersticiales. Además al disminuir dm aumenta la longi- 
tud radial £ de los álabes (ya que la sección de paso del vapor es proporcional a 
Td, £). Las pérdidas originadas por las corrientes secundarias en el álabe son 
proporcionalmente menos importantes. 

(1) BRENNECKE, C: Die Leistungsgrenze von Kondensations-Dampfturbinen in Abhängig- 
keit von der Austrittsflàáche der Endschaufeln (La potencia límite de las turbinas de vapor de 
condensación en función de la superficie de salida de los álabes de la última corona móvil). 
“Siemens Zeitschrift 4, 11, (1958) 790-794”, Del mismo autor: Dampfturbinen (Turbinas de 


vapor). VDI-Z. 104, 22 (1962) 1178-80.Véase también “BBC Druck Schrift Nr D GK 90061 
D (1979)”. 
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Según esto conviene escoger la relación 2a lo mayor posible. Sin embargo 
esta relación también tiene un límite. nt 

4) Valor máximo de la relación €, dy, . Este valor máximo depende en general 
de las vibraciones, resistencia y tipo de fijación de los álabes. Además si se utilizan 
para mejorar el rendimiento álabes con torsión (véase el Cap. 15), este máximo 
tiene un valor mayor fijado por la torsión máxima admisible. Los siguientes valo- 
res límites son válidos también para las TG. 


d g 1 1 1 
Valor máximo de —.: — a — para álabes cilíndricos; — a — para álabes 
con torsión. dm 7 6 5 3 


Además del límite superior de la relación £/dm. que puede tener lugar en la úl- 
tima corona, existe un límite inferior de la misma relación que puede tener lugar 
en la primera corona de los escalonamientos de presión. Este límite inferior de 


2, А 
— viene a ser 


m1 
tambor. La relación £/d,, en toda la turbina debe estar comprendida entre ambos 


límites. 


en el montaje de disco y de 10 a 20% en el montaje de 





5) Valor límite superior de Um en la última corona móvil. Adoptaremos con- 
vencionalmente, para esta valoración de la potencia máxima, como valor máximo 
de la velocidad periférica а la mitad del álabe um en la última corona móvil el 
valor de 350 m/s. En la punta de los álabes, para el valor límite de 1/3 de la re- 


1 
lación €/d,,, se tendrá uy = ( F 3) Um = 467/5. 


Este valor máximo admisible de u, depende, por supuesto, del tipo de cons- 
trucción del rotor y de los materiales en él empleados. El valor máximo indicado 
se refiere a una contrucción normal. 


a) En el año 1954 el álabe de mayor longitud radial existente era el de una turbina fabricada 
en Norteamérica, que giraba a 3600 rpm, y que en una corona de reacción poseía unos álabes 
de 620 mm. En dicha corona &/dm = 0,204 y up (velocidad en la punta de los álabes) era apro- 
ximadamente igual a 490 m/s (véase también figura 10-35). 


b) En la conferencia mundial de la energía de Melbourne de 1962 (1) se adujo la novedad 
de una turbina que giraba a 3000 rpm con álabes de 965 mm de longitud radial y velocidad 
periférica en la punta de 584 m/s. 

с) Los problemas técnicos relacionados con las grandes potencias se centran principalmente en 
el aumento de la longitud de los álabes y del diámetro de las últimas coronas móviles. La 
construcción de álabes de más de 1 m de longitud (para TV a 3000 rpm) no ofrece dificultad 
alguna y la tendencia es a álabes de aün mayor longitud. Esto sólo ha sido posible gracias a 
las investigaciones sistemáticas llevadas a cabo sobre materiales, vibraciones, fijación de los 
álabes y erosión en la región del vapor hümedo (véanse figs. 10-36 y 10.37). 

d) En la exposición de Hannover de 1968 fue exhibido un modelo a tamano natural del 
ültimo disco o corona móvil de una turbina de vapor saturado de 670 MW para la central 
nuclear de Würgassen, construida por la Kraftwerk Union. El diámetro, medido entre puntas 
de los álabes, del disco era de 5800 mm. El disco, que gira a 1500 rpm, consta de 69 álabes, 


(1) Véase "BWK 15 (1963) H, 3, Págs. 139-140”, 
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Fig. 10-35.—Alabes móviles de una TV a 

3000 rpm para una central nuclear. Los 

álabes son de acero aleado y templado, con 

torsión, de 610, 710 y 860 mm de longitud 

radial. La velocidad periférica en la punta del 
álabe móvil es de 520 m/s. 





con una masa por álabe de 118 kg, y una longitud radial libre de 1500 mm:; la velocidad en la 
punta de estos álabes era de 456 m/s, y el nümero de Mach, 1,5. La fuerza centrífuga que tenía 
que soportar cada álabe era de 5,018 MN; la masa total del disco con los álabes era de 29.150 
kg. Dicha turbina consta de cuatro cuerpos: 1 AP (de un solo flujo); 1 MP (de doble flujo) 
y 2 BP (de doble flujo cada uno). En la carga nominal absorbe esta turbina 3510 t/hora de 
vapor saturado. 


e) En 1967 la firma Westinghouse ofrecía para 3600 rpm los álabes de alturas siguientes: 
585, 635, 725 y 790 mm para 2,4 y 6 flujos respectivamente; y para 1800 rpm álabes de 1320 
mm; al mismo tiempo anunciaba la evolución hacia álabes de más longitud, fabricados con 
aleaciones de Titanio, que alcanzan y superan la velocidad del sonido. 

f) De este problema se trató en un congreso celebrado en Danzing por el Instituto de Turbo- 
máquinas de la Academia de Ciencias de Polonia, cuyo tema fueron las "Turbinas de vapor 
de gran potencia", donde dijo C. Seippel de Suiza que los álabes de baja presión con velocidad 
en las puntas de 600 m/s exigen un compromiso entre el dimensionado mecánico y el aero- 
dinámico. Las vibraciones y deformaciones son calculables y medibles en bancos de pruebas. (1) 


Resumiendo podemos decir que las velocidades de u = 300 a 500 m/s son realizables, utili- 
zando aceros especiales. En álabes largos (hasta de 1,6 m) la fuerza centrífuga alcanza valores 


(1) Véase ROEDER, A., Die Endschaufel des groesten volltourigen Norm-Niederdruck- 
turbine. (El álabe del último escalonamiento de las turbinas normalizadas de baja presión a 
revoluciones máximas), **Brown-Boveri Mitteilungen 2 (1976)”. 
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de varios MN. Son realizables и, en la punta del álabe hasta de 600 m/s. La BBC ha con 
truido una TV de 1300 MW con álabes en el último escalonamiento de £ 760 mm. par: 
= 3600 rpm (para USA) cuya máx 600 m/s. Utilizando otras aleaciones como Titanio 
ec se podría llegar hasta 900 1 
6) Valor li superior de B, en la ultima corona mi Este viene prescrito 
por el valor máximo que com 'remos a continuación conviene adoptar para la 
relación 
— 9; 0,9 (10-17) 








Fig. 10-36.—Alabes de una altura radial de 1044 mm de la firma M.A.N., Alemania construidos 
de acero inoxidable (12% de acero al Cr x 12 Cr Ni Mo 12); mediante forjado de precisión. El 
rotor que gira a 3000 rpm ha de sop uerza centrífuga de 3590 N. El borde de ataque 





del álabe en su zona exterior esta re con soldadura de estilita para protección contra 


la erosión producida por el vapor húmedo 


habiendo sup 


40 


Montaje de álabes de 1044 de al la última corona móv 
inco de ensayo de icion embalam la firma Alemanii 


bes, una presión en el conder lor de 0, , una velocidad absoluta del уар‹ 


y 6 flujos de BP se podría alc ina potencia útil de 2000 MW 
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estas consideraciones se basa el valor asignado a c5, en el estudio presente y, por 


consiguiente, el valor asignado a f,, para el salto energético a.i. que estamos 
considerando. 


7) Caudal volumétrico máximo en la última corona, Qmáx. A la salida de la 
última corona se tendrá: 


t C5; 

Ве ыы 2 2а ың 

Occ аш рсы EAS eu dh: TS 
m 


u? sa) ( ч) 
= — кекш (10-18 
v.n? ( u dm £ 4 


(n en rpm): y sustituyendo en la expresión anterior 75 = 1 y los valores límites 
indicados en los apartados 1 a 6, a saber: 





u= 350 m/s 
n= 50rps (= 3000 rpm) 

QUE 
m i 3 

== -09 

u 

se tendrá 
350? .0,9 
Omáx = 3.5502 = 1630 m?/s 


Fijaremos convencionalmente este valor máximo en 
Qmáx = 1500 m?/s 
Potencia límite de la TV de un cuerpo y de flujo único 
La potencia máxima en bornes del alternador vendrá dada por la siguiente 


ecuación: 


Po E Omáx 





Y, Ti Nm NG 
Vmáx 


donde Qmáx — caudal volumétrico máximo a la salida de la última corona, fijado 


según el estudio precedente en 1500 m?/s; 
Umi, — volumen específico real a la salida de la última corona móvil (leí- 


do en el diagrama de Mollier, teniendo en cuenta el rendimiento 
interno); 
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NS — salto energético a.i. en la turbina; 

Ni — rendimiento interno de la turbina; 
nm — rendimiento mecánico de la turbina; 
Лс — rendimiento del generador. 


kJ 
Tomando para Y, el valor de 1387 y correspondiente a la turbina típica d 


nuestro ejemplo (pág. 349) (1, así como los valores representativos siguientes: 


1,7 0,84 п. = 096 n= 0,97 


m? 
y leyendo en el diagrama de Mollier v,,;, = 29,84 E se tendrá 
g 


1500 
p. ==————.1387. ^ К = E 
c © 39.84 387 . 0,84 . 0,96 . 0,97 = 54537 kW (10-19 


Todo lo dicho hasta aquí es válido para una velocidad de rotación de 3000 rpm 
Si la velocidad desciende a 1500 rpm (dos pares de polos para frecuencia de 5( 
Hz), como sucede en las TV para centrales nucleares, la altura admisible de lo: 
álabes se duplica y la sección transversal de la ültima corona se hace 4 vece: 
mayor. 


El estudio que precede, como ya hemos dicho, es sólo orientativo, siendo má; 
significativo el método empleado que los resultados numéricos obtenidos. Queda 
pues, de manifiesto la existencia de una potencia límite; la cual oscila, sin embar 
go, entre amplios límites segün el tipo de construcción elegida y segün el desa 
rrollo tecnológico. 


Con las susodichas salvedades podremos afirmar que la potencia máxima de unc 
TV de un solo flujo y de un solo cuerpo oscila entre 50 y 100 MW. 


Con TV Compound de varios cuerpos, de uno, dos o tres ejes y utilizandc 
flujos mültiples se pueden obtener potencias mucho mayores sobrepasando lo: 
1000 MW. (Véanse los esquemas múltiples representados en la figura 10-5) 2), 


(1) En las centrales eléctricas actuales el salto energético disponible en la TV Y, supers 
fácilmente los 2000 kJ/kg. Si se trata de un escalonamiento de acción y se admite сото илз, = 
— 300 m/s el AY, de un escalonamiento es alrededor de 200 kJ/kg. Como en los cuerpos de BF 
y MP reinan velocidades periféricas u mucho menores queda patente que la TV es una máquina 
de gran número de escalonamientos. Si los escalonamientos son de reacción este número se 
duplica, (Véase la Sec. 10.7.4). 

A fin de concretar más nuestro estudio hemos elegido nuestro ejemplo típico de la pág. 349 
suponiendo, que como lo fue en otro tiempo el Y, de este ejemplo sea el máximo salto a.i. dis 
ponible en el momento actual. También los restantes parámetros máximos y mínimos, que 
hemos utilizado en este estudio están sujetos a la evolución tecnológica. Nuestro estudio habrá 
de repetirse en cada caso, según el estado del arte de la construcción de las TV en el momen: 
to actual, 

(2) En Estados Unidos con la corriente de 60 Hz y n = 3600 rpm, según la Ec. (10-18) el 


504? 25 2 
caudal máximo y por tanto la potencia máxima en un solo cuerpo se reduce (2) =-=- 
del valor expresado en la ecuación (10-19). 60 36 3 
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10.9. Selección del grado de reacción 


De ordinario el diseño de las TV se comienza con el llamado escalonamiento 
de regulación, que, según lo dicho en la pág. 401 suele ser bien un escalonamiento 
simple de acción bien un doble escalonamiento de velocidad. A continuación el 
diseño de una turbina múltiple se hará con escalonamientos de presión, bien de 
acción, empleando preferentemente la turbina de discos; bien de reacción (muchas 
veces en el álabe medio o = 1/2), empleando la turbina de tambor. 

Las turbinas de acción y reacción fueron inventadas por De Laval y Parsons con un año de 
diferencia hace poco más de 100 años. Un siglo después no hay unanimidad entre los cons- 
tructores en el empleo de uno u otro tipo de escalonamiento (1) 


Antes de la segunda guerra mundial era en general preferida para pequeñas potencias la TV 
de acción, porque con ella era posible la admisión parcial y por lo mismo en el accionamiento 
directo de los alternadores permitía un diámetro grande de la corona móvil. Por el contrario 
la TV de reacción, que sólo admite la admisión total, se había de construir en el caso de velo- 
cidades de rotación bajas con gran número de escalonamientos de pequeño diámetro, para 
competir en rendimiento con la TV de acción. Sin embargo, las pérdidas intersticiales resultaban 
demasiado elevadas. No obstante, con el advenimiento de las turbinas con acoplamiento a 
través de reductor con diámetro reducido de las coronas móviles, desaparecía esta desventaja, 
con lo que la TV de reacción pudo competir con la de acción. Así en la RFA en pequeñas 
potencias se prefiere en general la TV de reacción y en las grandes potencias también es pre- 
ferida en general (AEG-Kanis, BBC, Siemens, etc...). En cambio ha persistido la preferencia, 
aunque no universal, de la TV de acción en los países anglosajones y en Francia. Por otra parte 
en las potencias pequeñas se valora menos el rendimiento y cada constructor sigue aferrado a 
sus tradiciones constructivas, 


En cuanto al rendimiento la TV de acción puede competir con la de reacción. Para ello 
generalmente se ha de construir con un pequeño grado de reacción, del 5 al 15%, redondeando 
el borde de entrada de los álabes, construyendo anillos de cierre laberínticos en las coronas 
fijas y móviles y dotándoles de émbolo compensador; medidas todas que son necesarias a causa 
del pequeño grado de reacción adoptado, 

En resumen los constructores se deciden por uno u otro tipo (acción o reac- 
ción), tratando de aprovechar sus ventajas respectivas. (Véase la Sec. 8.2). Así 
las firmas de Laval, Rateau, Escher-Wyss, Oerlikon, English-Electric, Alsthom, 
General Electric, etc., construyen turbinas con escalonamientos de acción; mien- 
tras que las firmas Parsons, Brown Boveri, Westinghouse, etc., construyen turbi- 
nas con escalonamientos de reacción. 


Como ya hemos dicho con frecuencia se mezclan los dos tipos de escalonamien- 
tos de presión en una misma turbina. Así, por ejemplo, en las turbinas de acción 
con frecuencia los últimos escalonamientos son de reacción, a veces con grado de 
reacción creciente; hasta 0,44 y más en los últimos escalonamientos, a fin de evi- 
tar velocidades supersónicas (véase diseño 3, página 437). En los primeros esca- 
lonamientos de una turbina el grado de reacción 0 tiene la ventaja de que, al eli- 
minar las pérdidas intersticiales, puede utilizarse un diámetro de la corona móvil 
d, grande y una longitud radial de los álabes pequeña. En las primeras coronas 
el volumen específico del gas/vapor pequeño plantea el problema del mal rendi- 
miento del álabe excesivamente corto. Por el contrario en las últimas coronas, 
los álabes son largos y el área intersticial donde se producen las fugas internas 


(1) BWK 36, 4 (1984) 160. 
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representa un tanto por ciento muy pequeño del área transversal para el caudal 
útil; a consecuencia de ello el rendimiento del álabe aumenta, y desaparecido el 
inconveniente anterior, es más conveniente, como acabamos de indicar, utilizar 
el álabe de reacción para evitar el flujo supersónico, que se alcanza más fácilmente 
con los álabes de acción, al ser mayor en ellos la expansión en la corona fija. Esto 
ocasiona pérdidas adicionales por onda de choque y reducción de rendimiento. 
Tampoco conviene que la velocidad absoluta c, sea supersónica por la dificultad 
de construir toberas convergentes-divergentes en un escalonamiento intermedio. 
La construcción de estas toberas modernamente tiende a limitarse al primer 
escalonamiento o a la corona Curtis. E] escalonamiento de reacción tiene la ven- 
taja de que al salto entálpico crítico en la corona fija se añade el salto en el rodete 


1 
y sio s puede duplicarse el salto entálpico sin que se exceda la velocidad del 


sonido. 


En resumen, en los ültimos escalonamientos de BP el grado de reacción, aün 
en las turbinas en que la zona de AP y MP es de acción, suele ir aumentando: 
a) porque el caudal volumétrico aumenta y aumenta el nümero específico de re- 
voluciones n, y con él el grado de reacción; b) porque los álabes de mayor altura 
exigen, para reducir las pérdidas, las formas más favorables de los álabes de reac- 
ción y finalmente с) porque el peligro de entrar en velocidades supersónicas 
exige abandonar por completo el diseño de acción. 


Existe a causa de esto ültimo un grado de reacción mínimo admisible, que vamos a calcular. 


Sea c, la velocidad de entrada en la corona móvil del escalortamiento, cuyo grado de reac- 
ción queremos calcular. Se tiene como caso límite [Ecs. (6-39) y (6-13)]: 


ak И = о) C +0 p = с; = уур м 


donde C, = y 2 Дл; y c2, — velocidad de salida del escalonamiento precedente. 
Además (véase Sec. 8.5.1) de la Ec. (8-20) se deduce: 
u 


C, = Vio С, = — 15 


1/2 Кү cos a, VoA 





en virtud de la Ec. (8-10); luego 


2 2 
с и 
( - ) = (1— 0min? m pair сїр 
к v 











DA 
de donde 
| 2 

Voa Ce 
Omnia 4 = (E —0 сір (10-20) 

ч к; 

Para simplificar en esta fórmula puede tomarse: 
рага сәр — interpolación lineal entre el c; del primero y último escalonamiento del grupo 
considerado: 

para py v, el correspondiente a un punto estimado en la curva de expansión. (Esta estima- 


ción es suficiente porque el producto p, v, varía muy poco). 
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En los álabes largos el олуп se ha de referir a la base del álabe, porque el grado de reacción 
suele aumentar de la base a la punta. (1). 


10.10. Proyecto de las TT con escalonamientos de presión, de acción y reacción 


Los datos iniciales (fig. 10-38) son la presión y la temperatura a la entrada de 
la turbina, pe y te y la presión a la salida de la turbina, py , igual, mayor o menor 
que la atmosférica, según se trate de una turbina de escape libre, de contrapresión, 
o de condensación. La velocidad de rotación puede (turbina para accionamiento 
directo de un alternador) o no (turbina con reductor, etc...) estar prescrita. En 
todo caso es necesario fijarla antes de comenzar el proyecto. Finalmente se ha 
de conocer también la potencia útil o potencia en el eje, P. 


Aunque el diagrama hs de la fig. 10-38 corresponde al diagrama de Mollier 
del vapor de agua, y en el procedimiento que se describe a continuación se tienen 
en cuenta los problemas que, según lo dicho en la página 351, plantea la TV, a 





Fig. 10-38.—Diagrama de Mollier y división 
del salto entálpico de una TV de varios es- 
calonamientos. 





causa del número elevado de escalonamientos; el cálculo termodinámico de la 
TG no difiere esencialmente del de la TV, pudiéndose incluso emplear muchas 
veces en ambas máquinas los mismos valores numéricos de los coeficientes y pará- 
metros que iremos aduciendo. 


En este capítulo seguiremos refiriendo los cálculos a la mitad del álabe, donde 


(1) Un método muy usado de construcción del álabe con torsión es el de “torbellino libre” 
(véase pág. 586). Entonces se cumple 
1—0 _ ( пт ) 
10m r 


Al disminuir el diámetro = 2r aumenta 1 — 0, con lo cual 0 disminuye al disminuir el diámetro. 
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el diámetro es dm y la velocidad periférica Um, como se hizo en el cálculo de un 
escalonamiento. (Véase la Sec. 8.6). Finalmente el procedimiento de cálculo es 
fundamentalmente el mismo para las turbinas con escalonamientos de presión 
de acción o de reacción. 


1. Cálculos iniciales 
a) Salto a.i. total en la máquina, Y, y salto disponible en los álabes, Ysa, 


La isentrópica trazada desde el punto E hasta la presión final pk conocida 
determina el salto energético en la máquina Y.. Ahora bien, el vapor no experi- 
menta prácticamente laminado alguno en la válvula general de admisión pero 
sí en las válvulas de regulación de las toberas (véase la Sec. 24.2.2.2), a pesar 
de que el cálculo supone que estas válvulas se encuentran totalmente abiertas. 
El segmento £A de isentálpica en la figura 10-38 representa este laminado, y 
Ye la pérdida de salto correspondiente, de manera que el salto disponible en 
los álabes será Y;a = Y, — ye. La pérdida de salto entálpico por este laminado 
puede ser del orden del 5 al 10%. O sea Y,a = Y, — Ye =0,95 a 0,9 Ү,. Se puede 
tener en cuenta la energía cinética a la entrada, calculándose entonces Y, como 
en la fig. 6-17, teniendo en cuenta la Ec. (6-36). 


b) Salto interno Y, y puntos representativos de la salida de la turbina Ку 
de la salida de los álabes C. 


Para calcular Y; = n; (Y, — ye) hay que estimar el rendimiento interno. El 7; 
oscila de 0,65 a 0,85, según la potencia de la máquina. Los valores más altos co- 
rresponden a las TV de condensación y los más bajos a las TV de contrapresión de 
pequeña potencia, así como a las unidades —TG de pequeña potencia. La inter- 
sección de la isentálpica hk = he — Y; con la isobara pk determina el punto de 
salida de la turbina К, y la intersección de la isentálpica hc = hk — уз (donde 
уз — pérdida por velocidad de salida) con la misma isobara pk determina el punto 
de salida de los álabes C. En efecto, al reducirse a O la velocidad de salida la en- 
talpía aumenta de hc a hx. Esta pérdida уз suele expresarse como una fracción 
del salto total: 


Ys = X Ya 
donde X = 0,01 a 0,04 para turbinas de condensación y 
х = 0,005 aproximadamente para turbinas de contrapresión. 


с) Caudal másico, б 


Estimado un 7,,; de la turbina, se calcula G por la fórmula: 


Pa 
G= 


=== (10-21) 
Y, Пок 


donde Р, — potencia útil de la turbina. 
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Si sólo es conocida la potencia Pg eléctrica del alternador, se estimará un ren- 
dimiento ng del alternador y a continuación se calculará P, . 


d) Diámetro de salida de la última corona móvil, dm 


El cálculo inicial del diámetro de salida de la última corona móvil dm se hará 
según las directrices señaladas en la Sec. 10.8; aunque el objetivo que aquí se per- 
sigue no es exactamente el mismo, pues aquí no se trata de hacer un diseño a 
potencia máxima, ya que tanto el salto a.i. como el caudal másico G están ya fi- 
jados. En nuestro caso convendrá escoger una velocidad periférica máxima en la 
ültima corona móvil, segün el tipo de construcción del rotor. A continüación, 
fijado ya el nümero de revoluciones, convendrá elegir un diámetro máximo, para 
que el número de escalonamientos sea mínimo (véase pág. 403). En las TV de con- 
densación suele hablarse del extremo frío de la turbina, donde dm máx ha consti- 
tuido y sigue constituyendo una barrera tecnológica. 


Siguiendo el mismo procedimiento empleado en la deducción de la Ec. (10-18) 
el caudal О, = G v; donde С se ha calculado ya [Ec. (10-21)] y v; es el volumen 
específico a la salida de la última corona (punto C en la figura 10-38, ya deter- 
minado), vendrá dado por la ecuación 


6). 
тп Um dm 


de donde, siendo um = т dm n, y Q, = С v,, se tendrá para el diámetro medio еп 
función de n: 















G 1 
dm = SS ы ЫЕ, (10-22) 
Ji ==) (£5 /d,, ) de: 
т°{——]| n 
Um 


Esta fórmula se empleará cuando el nümero de revoluciones es un dato inicial 
del diseno. 


El diámetro d,, en función de u se expresará así: 








Gv 1 
dm = | /[———— — (10-23) 
i CE ) (£5 /dq ) - 7; 
п Um 
Um 


Esta fórmula se empleará cuando no figura n entre los datos iniciales. Se elegi- 
TÁ Un = Um máx según el tipo de construcción del rotor. 


El área transversal para el flujo a la salida de la última corona es proporcional 


a7 dm £2. Al aumentar сз. disminuye т. d, - €; lo cual es favorable; pero aumen- 
2 


. . * с «d 
ta la pérdida por velocidad de salida y4 — = la cual no debe exceder un tanto 
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por ciento máximo de Y, si se quiere mantener un elevado rendimiento en la tur- 
bina. Por otra parte el último triángulo de salida de la turbina deberá ser rectán- 
gulo, y se tendrá 


_ Ca 


tg 67 = 





Convendrá escoger tg $, en función de la relación adoptada рага €, /d y (véase 
pág. 405), a saber: 


£/d,, | tg 2 
1/5 a 1/3 (álabes largos) 08a1 
1/7 a 1/6 (álabes cortos) 0,5a0,6 





Si se ha hecho el cálculo de dm por la Ес. (10-22) se comprobará a continua- 
ción Um = 7 dm n; Um no debe ser muy inferior al valor máximo admisible, por- 
que aumentaría excesivamente el nümero de escalonamientos, como se deduce 
fácilmente observando la Ec. (10-4) (E u? = z u?); ni obviamente superior. Si 


ме m А : ; i а а 
esto último se verifica se intentará variar dm variando la relación — о la €; /d,.. 
u 


Si esto no es posible se procederá a la fabricación de la turbina compound de flujo 
múltiple. Esto mismo puede resultar necesario si se ha hecho el cálculo por la Ec. 
(10-23), y la turbina de un solo cuerpo resulta imposible aun aumentando el 
número de revoluciones. 


2. Cálculo de los saltos a.i. del primer escalonamiento de admisión total 
AY,, del escalonamiento de regulación de admisión parcial Ү,һ,у total 
de los que siguen al escalonamiento de regulación Y: (véase la fig. 10-38). 


La construcción normal de una TV constará de un escalonamiento de admi- 
sión parcial, ya sea un solo escalonamiento de acción o un escalonamiento Curtis 
doble, que constituye la corona de regulación (véase pág. 401) y el resto de la 
turbina constará de un cierto número de escalonamientos de presión de acción o 
reacción de admisión total. 


Por tanto una vez realizados los cálculos iniciales procederemos a fijar inicial- 
mente los saltos a.i. siguientes: 


— salto a.i. del primer escalonamiento de admisión total АҮ, : 


— salto a.i. del escalonamiento de regulación de admisión parcial, Y;a ; 
— salto a.i. total de todos los escalonamientos de admisión total, Y:. 


El criterio para fijar estos saltos es el siguiente: los álabes del primer escalona- 
miento de admisión total no deben ser excesivamente cortos y por otra parte la 
admisión parcial se ha de limitar al primer escalonamiento de acción o a la doble 
corona Curtis de regulación. 
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Si Yin es excesivamente pequeño no se podrá utilizar admisión total en el se- 
gundo escalonamiento; si es excesivamente grande empeora el rendimiento de la 
turbina. Conviene limitar la admisión parcial al escalonamiento de regulación, 
porque el escalonamiento de admisión parcial tiene rendimiento bajo; por lo 
cual interesa también reducir el salto entálpico en él a su menor valor posible. 
La experiencia enseña que el salto Ү,һ debe estar comprendido entre los valores 
siguientes: 


1 
A MENA Жср Y, turbinas de un solo cuerpo 


1 1] 
— Y, < Үд <— Y, turbinas de varios cuerpos. 
6 5 
Estos límites servirán para comprobar el cálculo que a continuación realizamos: 
rectificándolo si es preciso hasta que las anteriores desigualdades se cumplan. 


Para calcular simultáneamente Ysr e Y; basta determinar el punto B en el 
diagrama hs que representa el estado del fluído a la entrada del primer escalona- 
miento de admisión total. Obtenido el punto B queda determinado Ү,д (Yin = 
= AF; F intersección de la isobara pg que pasa por B con la isentrópica que pasa 
por A) y también Y; = BG. 


En lo que sigue a continuación el subíndice 1 se refiere a las magnitudes a la 
entrada de la corona móvil del primer escalonamiento de admisión total. 


En virtud de la ecuación de continuidad se tendrá en dicho lugar: 
Gu, 77, mdm €, c, sen a, (10-24) 


donde 7, .— coeficiente de estrechamiento debido a la superficie ocupada por 
los álabes. 
Además 


c kc C, YT=o=krumV Y - V 1—6 (10-25) 


y sustituyendo (10-25) en (10-24) se tendrá: 


1 
Ui pras Кет, n dà, €, yý Y (1—o)sena, (10-26) 


En la Ec. (10-26) se tomará: 
К, = 0,95 (véase la Sec. 6.2.1) 
тү 0/92 
v según Sec. 10.2 
a, = 18° escalonamientos de acción 


a, = 25° escalonamientos de reacción. 
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Fijación de da, y €, 
a) Cuanto menor sea dm, tanto menor será AY,,, lo cual es deseable; pero al 


mismo tiempo al disminuir dm; disminuye Um, (para n constante), y aumenta el 
nümero de escalonamientos, lo cual encarece la construcción de la turbina. 


b) Segün la Ec. (10-26), permaneciendo constantes las restantes magnitudes al 
aumentar dm disminuye #, y viceversa. 


c) El proyecto exige en general reducir €, lo más posible. Sin embargo, en los 
álabes de los escalonamientos de acción montados en disco no debe ser inferior a 
los 10 a 20 cm. 


£, 4 А item 
d) La relación —— no deberá ser inferior al valor mínimo arriba indicado 
mi 


(página 403). 


Teniendo en cuenta los valores indicados se determina el punto B у con él los 
saltos Ya e Y; por el procedimiento siguiente: 


a) Secalcula v, por la Ec. (10-26). 


b) Se determina el punto D, que representa el estado real del fluído a la entra- 
da de la primera corona móvil de admisión total, mediante la intersección de la 
isocora v, — cte con la línea de expansión provisional estimada AC (trazada ha- 
cia arriba a partir del punto C) (fig. 10-38). 

c) Se determina el salto a.i. del primer escalonamiento de admisión total 
AY, ,asaber,condg, y n se calcula um y a continuación ДҮ, : 


d) Se determina el salto entálpico en la corona fija de este primer escalona- 
miento de admisión total, a saber: 


(AY) =AY., (1 Ed 


e) Se determina el punto B tomando a partir de la isobara pp un segmento 
(ДҮ, )ғ que corta а la línea de expansión AC en el punto B 


Determinado el punto B quedan determinados Yp e Yt. 


3. Cálculo del escalonamiento de regulación 


Este consistirá en una corona de acción simple, cuyo cálculo se llevará a cabo 
según el procedimiento estudiado en el Cap. 8 y el diseño 2 (Sec. 8.8), o en una 
corona Curtis o doble escalonamiento de velocidad, siguiendo el procedimiento 
que se estudiará en la Sec. 10.11 y en el diseno 4 (Sec. 10.13). 
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4. Cálculo de los escalonamientos de presión 


Los diámetros inicial y final de los escalonamientos de presión, a los cuales se 
destina el salto Y; se han determinado. El primero en el apartado 2 que denomi- 
naremos din y el segundo en el apartado 1 que denominaremos d; . 


Dos diseños son posibles: 
1) Diseño continuo: todos los escalonamientos forman un solo grupo. 


2) Diseño discontinuo: los escalonamientos están divididos en grupos. 


(а) 


(b) 





Fig. 10-39.—Dos diseños del tambor de una 
TMT: (a) continuo; (b) discontinuo. 


En el primer diseño el diámetro medio varía gradualmente de dm a dm. En 
el segundo diseño hay un salto brusco en el diámetro medio de un grupo al 
siguiente. El primer diseño se representa en la figura 10-39-a y el segundo en la 
figura 10-39-b. El primer diseño y el segundo dentro de cada grupo admite las 
tres posibilidades que se representan en la figura 10-14. 


Primer diseño: diseño continuo 
Escogido un coeficiente de presión medio referido además a la mitad del álabe 
Ym, según los valores indicados en la pág. 354, en virtud de la Ес. (10-4) referida 
al diámetro medio se tendrá: 
LAN 


I 
Vm 


эша = (10-27) 


Dietzel sugiere estimar un factor de recalentamiento R de 1,03 a 1,04 para más 
de seis escalonamientos y de 1,05 a 1,08 para más de 12 escalonamientos. 


Orientativamente puede tomarse el valor 1,05. 


Si dm fuera constante, una vez calculado X uà, por la fórmula (10-27) se 
obtendría inmediatamente el número de escalonamientos por la fórmula 
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a 
z= —— 

Uh 
procedimiento que podrá seguirse en el segundo diseño cuando todos los escalo- 
namientos de un grupo tengan un diámetro medio constante (fig. 10-30-a). Si el 
diámetro es gradualmente variable (fig. 10-39-a) 


z 2 
zu 
Ел m 
УУ аъ = 33 (пеп грѕ) 
1 т? .n 
dividiéndose el salto en tal nümero de escalonamientos que se cumpla esta fór- 
mula. 


Segundo diseño: diseño discontinuo 

La división en grupos suele hacerse buscando un reparto razonable del salto en- 
tálpico total Y;. Por ejemplo, si son tres los grupos, asignando a cada grupo en el 
sentido de la expansión 1/4, 1/2, 1/4; ó 1/5, 1/2, 0,3 del salto total, y si son cua- 
tro los grupos dividiendo el salto, por ejemplo, en 1/5, 1/4, 0,3, 1/4, asignando 
siempre al o a los grupos intermedios el mayor salto porque en ellos el rendi- 
miento es también mayor. 


Hecha la división, por ejemplo, en cuatro grupos, se traza la línea de expansión 
provisional correspondiente a los escalonamientos de presión y se acotan los sal- 
tos a.i. correspondientes a los cuatro grupos. Hecho esto pueden leerse los volú- 
menes específicos del gas/vapor que reinan en el espacio intermedio entre un 
grupo y el siguiente. Finalmente por una ecuación análoga a la Ec. (10-22), se 
calculan los diámetros finales de cada grupo. 

Para el cálculo final de cada escalonamiento se seguirá el procedimiento indica- 
do en el Cap. 8, segün se trate de un escalonamiento de acción o de reacción. 


10.11. Proyecto de las TT con escalonamientos de velocidad o escalonamientos 
Curtis 


10.11.1. Introducción 


En la actualidad no suelen emplearse más de dos escalonamientos de velocidad 
como se dijo. Por esta razón nos referiremos especialmente a este caso; aunque 
el procedimiento de cálculo es el mismo en el caso de tres o más escalonamientos. 


En este estudio, así como en las figuras 10-40 y 10-41 junto con los subíndices 
acostumbrados: 


O — entrada en la tobera o corona fija inversora; 
1,2 — entrada y salida en la corona móvil; 
f — tobera o corona inversora; 


m — corona móvil 
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Doble escalonamiento Curtis v;c = 0,15 a 0,3. 
Triple escalonamiento Curtis v4c = 0,07 a 0,20. 


Aunque los escalonamientos de velocidad son esencialmente escalonamientos 
de acción, frecuentemente, con el fin de aumentar el rendimiento, se construyen 
con un poco de reacción; pero convencionalmente continúan llamándose escalo- 
namientos de acción. Por ejemplo, se escoge para la primera corona móvil un gra- 
do de reacción igual a O (caso frecuente); para la corona inversora un grado de 
reacción de 3 a 5*6 y finalmente en la segunda corona móvil se llega hasta un grado 
de reacción de 8 a 10%; pero sin exceder la suma de todos los grados de reacción 
aproximadamente un 15%. 


10.11.2. Procedimiento de cálculo 
a) Diagrama termodinámico. 


En la figura 10-41-a se representa el proceso termodinámico correspondiente 
a un doble escalonamiento Curtis de acción pura o grado de reacción O y en la 
figura 10-41-b el correspondiente a un doble escalonamiento Curtis con un peque- 
ño grado de reacción en la primera corona móvil о, en la corona inversora о 
segunda corona fija of y en la segunda corona móvil oņ de manera que el grado 
de reacción total será: 


о=о„ toj + om 
Para fijar ideas se estudia el proceso en el diagrama del aire, o sea, se supone una 


TG Curtis. 


En ambas figuras se ha acotado el salto a.i. total en la máquina Y, (supondre- 
mos que este salto se produce después del laminado que ha tenido lugar en la 
válvula de regulación). (Véase pág. 412). En la figura 10-41-b se han acotado los 
saltos a.i. en la primera corona fija, en la primera corona móvil, en la corona in- 
versora y en la segunda corona móvil, respectivamente Үг, Yim, Yit, Yim. Sólo 
en la primera figura se han acotado las pérdidas y. 


El procedimiento para el trazado de este diagrama es el siguiente: 


Por la presión po y temperatura tọ iniciales, que suponemos conocidas, se lee 
en el diagrama de Mollier họ. 


La entalpía hz», final de una expansión a.i. hasta la presión final ру se lee en 
el diagrama, siendo 


Y, = ho — ha 


Fijando oy, ог y от, y siendo o = о + оѓ + om, pueden en el caso general 
calcularse: 


Y'sc =Y, (1 — о) 
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(8) (b) 


Fig. 10-41.—Proceso de expansión en una doble corona Curtis de TG en el plano hs: a) con 
grado de reacción 0; b) con un pequeño grado de reacción en las dos coronas móviles y en 
la corona inversora. 


(en la figura 10-41-a Ү: = Y,, porque las restantes coronas trabajan con o = 0) 


PO CA 
Үт =0m Ys 


Yims Yi е Yim se llevan al diagrama hs, con lo cual se determinan las isobaras 
Pr P2 pr y P2. 

b) Triángulos de velocidad 

Triángulos de entrada de la primera corona móvil. 


La velocidad real de salida del gas/vapor de la primera corona fija será: 
Ci =k C /T—o 


La velocidad periférica u, que supondremos igual para todos los escalonamien- 
tos, y quereferiremos como siempre a la mitad del álabe se obtendrá de la ecuación 
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u = Vac C: 


después de tomar un valor conveniente рага vc (véase pág. 419). Esta velocidad 
no debe exceder jamás el límite máximo admisible desde el punto de vista de la 
resistencia. 


El ángulo a, deberá escogerse según Dietzel (1) entre los 16 y 19 grados. Con 
cj, и y Q queda determinado el primer triángulo de velocidad (véase la figu- 
ra 10-40), pudiendo ya determinarse wj y 8; analítica o gráficamente. 


Triángulo de salida de la primera corona móvil. 


Supondremos en primer lugar (aunque esta suposición no es necesaria) que 
los álabes de dicha corona son simétricos, y por tanto 
В =т-– в, Y 


Además: 


м» =km Y om Ci 6 мү (10-28) 


donde los coeficientes km y ôw, así como los coeficientes К”, 0", km y 0% de 
las Ecs. (10-29) y (10-30) se estimarán para la doble corona Curtis como se 
dirá enseguida. 


Соп u, 8% y wi queda determinado este triángulo, pudiendo calcularse 05 
y с; analítica o gráficamente. 


Triángulo de entrada de la segunda corona móvil 
«ү = т — 0% (álabes inversores simétricos) (2) 
стек Y of C +0" с? 
Соп и, «ү y су queda definido el triángulo, y pueden determinarse fy y wj. 
Triángulo de salida de la segunda corona móvil 


ВУ = п – Ву  (álabes de la segunda corona móvil simétricos) (3) 


w¿=k vom Cb 0v мү? (10-29) 


El triángulo queda así definido рог и, 87 у w7, y pueden calcularse o7 y с>. 


(1) DIETZEL, F. Dampfturbinen (turbinas de vapor), Braunschweig, Georg Westermann, 
1950, Pág. 96. 


(2) Según DIETZEL fi deberá estar comprendido entre 22 y 24°. 
(3) DIETZEL тесшн que ар esté comprendido entre 29 y 32° y p} entre 38 y 45°, 
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Las fórmulas (10-28) y (10-29) en el diseño puro de acción, de la figura 10-41-a 
se simplifican, porque siendo 


Yim = Yi 2 Yi, =0 
se tendrá: 


w2 = Kin Oy wi 
ci =kf yo” с (10-30) 
мка VU wi 


c) Valores de los coeficientes de velocidad y recuperación. 


Los coeficientes de velocidad de las coronas fijas y móviles pueden escogerse 
de acuerdo con lo dicho en las Secs. 6.2.1 y 6.2.2. En un anteproyecto bastará 
hacer 


к=к kf kj =0,95 


Los coeficientes de recuperación en la corona fija y móvil pueden escogerse, 
según Flügel (1) así: 


84 =0,839 1. corona móvil 
6” —0,878 corona fija inversora 
0$ = 0,897 2.* corona móvil 
En el caso de que om: = of = o5 =0 (fig. 10-41-a) puede tomarse el coeficiente 


global km 4/ 81, de la figura 6-7 y lo mismo los otros dos, que aparecen en las 
Ecs. (10-30). 


d) Localización de los puntos de salida de cada corona. 


En el caso general de la fig. 10-41-b los puntos 1', 2', 2” y 2 se localizan fácil- 
mente. En efecto las isobaras, pj ру, рү р; quedan localizadas al calcular los 
saltos a.i. en las toberas y en las tres coronas sucesivas, que son o Y, Om Ys, etc... 
(véase figura). La intersección de dichas isobaras con las isentálpicas hi, h5, һү 
y hy nos dan los puntos buscados. Para calcular estas entalpías se tienen las 
ecuaciones siguientes: 


ho — hi =kP (1— o) (h — hz;) 
w? — wi cj — с? 
ic ew Men = 

1 ASALTO 2 pte 


"2 
№2 


„2 


-w2 


2 
(1) FLÚGEL, G.: Die Damfturbinen (Las turbinas de vapor), Leipzig, J. A. Barth 1931. 


hy — = 
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Además 


с? 
h, — № = (pérdida por velocidad de salida) 


En el caso de la figura 10-22-a en el que las dos coronas móviles y la corona 
inversora intermedia trabajan con grado de reacción nulo, es inmediato el cálculo 
de las pérdidas: 








1 С 
"en la primera corona fija о toberas у; = (ст — 1) E 
р 
de ; 1 wi 
en la primera corona móvil ...... Ym = ka 1 E 
A m 
z z 1 сү? 
en la corona іпуегѕога.......... yr ОЗ кс 
kt 2 
n ^ 1 wi? 
en la segunda corona móvil...... Уш = KTT 1 E 
m 
- y cz? 
por velocidad de salida ......... Ya = Y 


Estas pérdidas pueden llevarse al diagrama hs, como se ha hecho en la figura 
10-41-a teniendo en cuenta que exceptuando la primera pérdida y; las restantes 
tienen lugar a presión constante. De esta manera se localizan como antes los 
puntos 1', 2”, 1” y 2" que se encuentran en este caso en la misma isobara pj . 


En la figura 10-41-a se ha acotado también el salto periférico, que puede ser- 
virnos como comprobación de los cálculos, ya que por una parte: 


Yu = Y, — Ху (expresión termodinámica) (10-31) 
y por otra: 
Ү = и (Ciu — С + Ciu — С) (expresión mecánica) (10-32) 


cuyo valor puede obtenerse de los triángulos de velocidad. Los valores de Y, de 
(10-31) y (10-32) deben coincidir. 


e) Cálculo de las dimensiones principales 


Si se desprecian las pérdidas intersticiales que son muy pequeñas en los escalo- 
namientos de acción (véase Sec. 6.2.4), se calculará el consumo de vapor por la 
ecuación siguiente, en la que Ре es la potencia eléctrica en bornes del alternador: 


10. PROYECTO DE LAS TT DE VARIOS ESCALONAMIENTOS 425 


E. Ро 
Y, ni Nm Na 


donde el rendimiento interno 7; se puede estimar de 0,65 a 0,70, el rendimiento 
mecánico nm de 0,97 a 0,99, y el rendimiento del alternador ng de 0,93 a 0,985. 


Calculando G se tendrá para cada sección transversal al flujo en virtud de la 
ecuación de continuidad: 
т-є-т-а. ёс, 


б=-————-— (10-33) 
у 


donde т— coeficiente de estrechamiento que hay que estimar; 
e— grado de admisión; 
@— altura de los álabes fijos o móviles, a la entrada o salida según la 
sección de que se trate; 
c, — componente axial de la velocidad en cada sección (sacada del triángulo 
de velocidad); 
v— volumen especifico del gas/ vapor en la sección considerada. 


De (10-33) se deduce: 


С> 
pa = == (10-34) 
т.,є-т.Ч- C, E 
Flügel en la obra citada recomienda mantener la relación w de la altura de 
m 


los álabes a la salida de la segunda corona móvil a la altura de los álabes a la salida 
de la primera fija igual a 2,2 a 2,5. 

Leyendo en el diagrama de Mollier (véase fig. 10-22) los volümenes específicos 
correspondientes а los puntos 1', 2", 1" y 2" y obteniendo las componentes axia- 
les respectivas с, en los triángulos de velocidad, la aplicación sucesiva de la Ec. 
(10-34) nos dará las alturas de los álabes a la entrada y a la salida de la primera 
corona móvil, de la corona inversora y de la segunda corona móvil. 


Ahora pueden ya calcularse las pérdidas por rozamiento de disco y ventilación 
mediante la Ec. (6-22). Estas pérdidas у; producen un aumento de entalpía, 
que podrá llevarse al diagrama hs. Si el volumen específico del nuevo punto 
21 no indicado en la figura 10-22 estuviera muy por encima del 2”, se procedería 
a una iteración del cálculo de la altura final de los álabes de la segunda corona 
móvil. 


10.12. Diseño 3: TV con escalonamientos de presión 


Diseñar una TV multicelular de condensación con escalonamientos de presión de 25000 kW, 
para accionamiento de alternador con un par de polos y frecuencia 50 Hz (n — 50 cps — 3000 
rpm) para las siguientes condiciones de funcionamiento: presión de entrada en la turbina 55 
bar; temperatura de entrada 470 °С; presión en el condensador 40 m bar. 
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Seguiremos el procedimiento expuesto en la Sec, 10,10, 
a) Cálculos iniciales 
Con estos cálculos iniciales (Fig. 1): 
determinaremos la curva provisional de expansión del vapor en toda la turbina: recta AC”; 
— dividiremos la turbina en tres zonas: alta, media y baja presión (AP, MP y BP); 
- realizaremos los primeros cálculos del último escalonamiento de la turbina, o lo que es 


lo mismo del último escalonamiento de BP. Este cálculo se continuará luego en la sección 
C: “Cálculo de la zona de baja presión”. 
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Diseno 3, Fig. 1. 
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1) Salto a.i, total en la máquina, Y, y salto disponible en los álabes, Y ,, (Véase Fig. 1) 
Y, =һе — hkos 


despreciando la energía cinética con que el vapor entra en el primer escalonamiento. Con fór- 
mulas, tablas o diagrama de Mollier se obtiene para: 


el punto E (55 bar; 470 °С): 
he =3357,36 kJ/kg 
y para el punto K's (sk, =se —6,83 kJ/kg - К; рк —0,04 bar): 
hk«4 =2058,33 kJ/kg 
luego 
Y, = 1299 03 kJ/kg 
Supondremos que en la válvula de regulación hay una caída de presión del 8% a entalpía 


constante (proceso de estrangulamiento). Luego рд = 55 — 0,08 - 55 = 50,6 bar; siendo el 
salto a.i. disponible en los álabes Y,,: 


Ysa E hA => hks 

ha = he y en el punto Ks (sk, = Sa = 6,87 kJ/kg -K; рк = 0,04 bar) hy, = 2069,39 kJ/kg. 

Luego 

Үза = 1287 97 kJ/kg 

2) Salto interno de la turbina, Y; y punto provisional representativo de la salida de la tur- 
bina К'. 

Teniendo en cuenta la potencia de la turbina estimaremos 

n; = 80% 

y, por tanto, 


Y, = 1; Y ¿a = 1030,376 kJ/kg 


kJ 
Con hk; = ha — Y; = ie sar у рк = 0,04 bar se determina el punto provisional K'a 
g 


la entrada del condensador, cuando toda la energía cinética del vapor a la salida de la ültima 
corona móvil se ha transformado en entalpía. 


3) Caudal másico, G 
Estimando un Nm =99% 
Tho: = Ni Nm = 0,792 


Ahora aplicaremos la Ec. (10-21); pero se han de tener en cuenta las pérdidas intersticiales 
externas ge. Estimando una pérdida en el prensaestopas de alta presión 9, = 0,01 G, que luego 
se empleará en el prensaestopas de baja como vapor de cierre, se tendrá (Ec, 10-21): 


Pa 
G'= ————= 24,508 kg/s 
Ysa Ttor 
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G'=G-g, G= G'/099 = 24,756 kg/s 


donde G' — caudal útil; 
G — caudal suministrado a la turbina. 


4) Primeros cdlculos del ültimo escalonamiento de la turbina o ültimo escalonamiento de 
BP y trazado de la curva real provisional de expansión. 


Las magnitudes correspondientes a este ültimo escalonamiento se designarán con el subín- 


dice 0: asf: һо = entalpía estática a la entrada del último escalonamiento; сос = velocidad 
absoluta del vapor a la salida de este escalonamiento, etc. 


Para determinar el punto provisional C’, representativo del estado del vapor a la salida de los 
álabes de este último escalonamiento, que se encuentra también en la isobara pk, se tendrá en 
cuenta que después de salir de los álabes se adiciona al vapor la entalpía correspondiente a las 
pérdidas por rozamiento de disco, a las pérdidas intersticiales y a las pérdidas por velocidad de 
salida, Despreciando de momento las dos primeras y estimando las pérdidas por velocidad de 
salida del último escalonamiento узо en 


Узо = 0,03 Y,, = 38,639 kJ/kg 


se tendrá 
һе, = hę’ — узо = 2288,345 kJ/kg 


quedando el punto C' determinado por (pk = 0,04 bar; hc. = 2288,345 kJ/kg). Con el dia- 
grama de Mollier, tablas o fórmulas se obtiene: vc. = 31,01 m? /kg. Como línea provisional de 
expansión en la turbina se tomará la recta АС’. 


Diámetro de salida de los álabes de la última corona móvil de la turbina, dg. (0 


Se calculará por la fórmula ( 10-23): 
Су 
к V с 


| T (с ао/чо) (о/о) 72 


Eligiremos álabes con torsión y haremos о/о = 0,27. Haremos también c5,9/ug = 0,940. 
Para simplificar adoptaremos un coeficiente de obstrucción a la entrada y salida de los álabes 
móviles, tanto de MP como de BP 72 =т у = 0,91, excepto a la entrada del primer escalona- 
miento de MP en el que haremos туу = 0,83, para evitar la separación de la corriente en cauda- 
les distintos del nominal a la entrada de la primera corona móvil. Haremos finalmente el último 
triángulo de salida de la turbina rectángulo, con lo cual 


C240 = C20= У 210° узо = 277 99 m/s 


Por tanto 
dg = 1,882 т y ug =Tdg n/60 = 295,605 m/s 


C240/ug = 0,940 y 5с = arc tg (c24o/uo) = 43,24? 


5) Determinación del salto a.i. de AP, que se diseñará como escalonamiento de regulación de 
admisión parcial, Ya, del salto total a repartir entre los escalonamientos restantes de admisión 
total, Y «e y del salto a.i. del primer escalonamiento de media presión de admisión total AY ¿yy 


(1) Este diámetro es el diámetro a la mitad del álabe, desigando corrientemente en este 
libro con dm ;la velocidad periférica en este diámetro será u,n ; el coeficiente de presión referido 
a este diámetro medio será Y. Los triángulos de velocidad se referirán de esta manera а la 
mitad del álabe, En este diseno para mayor claridad se omotirá el subfndice m. 
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Elegimos para nuestra turbina un diseño discontinuo (Fig. 10-39-b) con un escalonamiento 
de regulación de acción formado por una corona doble Curtis; a continuación una zona de 
media presión con escalonamientos de acción (aunque con un pequeño grado de reacción) y 
diámetro medio constante (Fig. 10-30-a) y finalmente una zona de baja presión de diámetro 
medio variable. 


La marcha a seguir será la siguiente: 


a) Determinar el punto real de entrada en la corona móvil del primer escalonamiento de 
media presión y primer escalonamiento de admisión total, 11. 


b) Calcular el salto a.i. en el escalonamiento | de MP y determinar el punto real de entrada 
en la corona fija del mismo escalonamiento, Ol. 

c) Determinar Y¿a e Ү,мв y los dos saltos a.i. a que este último da origen, Y¿m e Y¿g (salto 
ai. total de media presión y provisional de baja presión respectivamente). 


a) Determinación del punto 11 
Para determinar este punto calculemos el volumen especffico v, ,. 
Según la Ec. (10-26): 


v4, 7(0/G') 1? k, ту пай &, 15,5 (1 — ом) - sen 0, 


donde el subíndice I indica el escalonamiento primero de media presión, y el subíndice M 
magnitud que permanece constante en toda y sólo la zona de media presión, 


dm se calculará a la salida del último escalonamiento de media presión, mediante la Ec. 
(10-22) y se mantendrá constante en todos los escalonamientos de media presión. Haremos 
L2um/dm = 0,15 adoptando álabes cilíndricos (Véase pág. 403); c2,/u = 0,5 y r2 = 091. 
(L2um — altura de los álabes móviles de la última corona de MP). 


Para aplicar la Ec. (10-22) debemos estimar un valor para el volumen específico en dicho 
lugar, o sea el volumen específico a la entrada en la zona de baja presión, vog: 


Para ello estimamos un factor provisional de recalentamiento R' — 1,05 (véase pág. 419) 
y un reparto proporcional previo de los saltos, comenzando, por ejemplo, con: 


sa ^* 0,30 R' Y, 
м = 040 R' Ysa 
= 0,30 R' Ysa 


y calculando a continuación los saltos internos correspondientes Yig, Yim e Y¡g estimando un 
rendimiento interno, p.e. de 80%. Con Ү{ң se determina un punto OIM también provisional, 
desde ese punto se lleva Yim y se localiza la isobara final de la zona de media presión, Que con 
la curva de expansión estimada determina el punto ОВ, donde se lee vog = 2,23 т 3/kg. Se 
tendrá: 


G'v 
Mw с=п Ов = 1,175 т 
0,15 m2 0,5 -50 -0,91 


Adoptaremos además como valores constantes para todos los escalonamientos de media pre- 
sión: К, = 0,95; тум = 0,91 (excepto en el primer escalonamiento); €, = 18°. Para la altura 
de los álabes de la corona móvil a la entrada del primer escalonamiento de admisión total de 
media presión (véase pág. 307) ©, = 18 тт, con lo cual £,¡/dy = 0,0153, valor aceptable en 
turbina multicelular. Según pág. 304 adoptamos para todos los escalonamientos de MP un 
grado de reacción ом = 0,05 (aunque los escalonamientos siguen siendo fundamentalmente de 
acción; véase Sec. 10,2), 


Un =5,5 (1 — ом} = 5225 
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Por tanto 


viu = (1/G') 1? 0,95:0,83 - 3000/60 d?, - 0,018 y/5,225 . sen 18° = 0,279 m? /kg. 


Con la isobara vi, y la curva de expansión estimada se determina en el diagrama de Mollier 
el punto 11, así como la isobara p4. 


b) Determinación del punto Ol y cálculo de los saltos AY sm, AY stm- 


u = A dy N= n dm · 3000/60 = 184 587 m/s 


u? ры · 103 _ 
YI ум = 93,699 kJ/kg 


AY sm = ДҮ,м (1 — ом} = 89,014 kJ/kg 


Ahora se determina gráficamente en el diagrama de Mollier el punto 01, deslizando por la 
isobara py, un segmento igual a AY¿¿m normalmente al eje de abscisas, hasta que el extremo 
superior del mismo se encuentre en la línea de expansión estimada, quedando así determinados 
los puntos 151 y OIM. 


c) Determinación de los saltos Yn, Y sug, Ysm € Ysg 


La intersección de la isobara ро, que pasa por el punto Ol, que acabamos de determinar y 
la isentrópica sa = 6,87 kJ/kg - K determina el punto final del salto a.i. del escalonamiento 
de regulación y con él el salto a.i. del mismo, Y¿g = 387,36 kJ/kg. (Véase fig. 1). Haremos la 
TV de un solo cuerpo con lo cual se habrá de comprobar (pág.415) que 


АУ yy 
verificándose en efecto 
324,9 < 387,3 < 433,5 


En el diagrama se lee Ү,мв = 952 kJ/kg. Finalmente, repartiendo este último salto, afectado 
de un factor de recalentamiento adecuado en la proporción de 4/3 entre MP y BP se escoge fi- 
nalmente: Y ¿qm = 562 kJ/kg (valor definitivo) e Y¿g = 408 kJ/kg (valor provisional). 


El nuevo factor de recalentamiento de la turbina será: 
387,36 + 562 + 408 


= 1,054 
1287,97 


В. CALCULO DE LA DOBLE CORONA CURTIS DE REGULACION 
Omitimos este cálculo, que se llevará a cabo en el diseño 4 (pág. 445). 


C. CALCULO DE LA ZONA DE MEDIA PRESION 


1) Número de escalonamientos de media presión e hipótesis previas para el cálculo de los 
mismos 


Según la Ec. (10-4): 
, _2R-Yem 10 


ZM = 6,654 
VM uM 
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y redondeando escogemos finalmente zy = 7 escalonamientos de media presión. 
Para calcular estos 7 escalonamientos supondremos: 


— En el escalonamiento | сё/2 = 0, porque detrás de la doble Corona Curtis se dispondrá 
una cámara de remanso. 


- En todos los escalonamientos de MP incluyendo el último supondremos que el coeficien- 
te de recuperación de energía cinética vale Ó = 0,64, el cual coeficiente se mantendrá igual 
también en los escalonamientos de BP con lo cual: 

càu/2 =0 c3,/2 


y analogamente en los escalonamientos III al VII. La energía cinética recuperada al final del 
escalonamiento VII de MP se suministrará al escalonamiento primero de BP 


— La pérdida de energía cinética es igual en todos los escalonamientos del Tal VII, siendo 


уз = (1 — 0,64) c2/2 


— Los saltos a.i. АҮ e AY, ya calculados se mantendrán iguales en todos los escalo- 
namientos, así como los coeficientes de velocidad К; = km y los ángulos €4, con lo cual los 
triángulos de velocidad serán iguales en todos los escalonamientos de MP. 


— Además, a fin de que c2, sea igual en todos los escalonamientos de MP se supondrá que 


y analogamente para los otros escalonamientos. 
— En el escalonamiento II de MP se tendrá: 


AY им = Ahsiim + 0c31/2 — 0 c2,1/2 
pero siendo C2, = сәу se tendrá AY¿¡¡m = Ahsiim y analogamente en los escalonamientos 
III al УП, Es decir, los saltos a.i, totales serán iguales a los saltos entálpicos estáticos en todos 
los escalonamientos de MP, excepto en el I, en el cual: 


ДҮ, = Аһ,м – 6 c2/2 


2) Triángulos de velocidad del escalonamiento 1 (iguales en todos los escalonamientos 
de MP). 


Cam = У2 :ДҮ,м - 10? = 432,894 m/s 
c1 = ki Cam У ом) = 0,95 · 432,894 y/ (1 — 0,05) = 400,836 m/s 
Сти = Су Cos O4 = cy cos 18° = 381,218 m/s 
C44 = су sen ©, = 123,865 m/s 


FA D XN" ойр PE 
w =y u? + с2 — 2 uc, cos 6 = 232,393 m/s 


Ста 


= 147 792° 


м = Km Vom См + @„ wí = 226,181 m/s 


habiendo hecho (véase pág. 197) Ө, = (0,94 — 0,08 om}? = 0,876. 





t 


b. 
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Para calcular 8: es preciso conocer el volumen específico del vapor de agua a la salida de la 
corona móvil del escalonamiento I, U2,. Para ello se tiene: 


һу =һо — c2/2000 = 3012 kJ/kg 
2 2 


w3 —wi ; 
A 3013,424 kJ/kg 


Por la intersección de la isobara pa, y la isentálpica h>,, que acabamos de calcular, pasa la 
isocórica Y), = 0,282 m?/kg. ha, es la entalpía real inmediatamente después de la salida de 
los álabes. La entalpía al final del escalonamiento hj; vendrá incrementada por las restantes 
pérdidas, excepto las y4 еу; que ya han tenido lugar. 


Con el fin de poder utilizar llanta cilíndrica hicimos anteriormente ©, = &5, = 0,018 m. 
Según la Ec. (8-33) la longitud radial del álabe a la salida de la corona fija será: 
Ho 11, — 24/1000 = 0,0157 m 
Además 
G'uva 


B2 = arc sen ———— — = 30,388? 
тамо К 72 


quedando definido el triángulo de salida con u, 82 у м2, siendo 
с; = 114,896 m/s о = 84,735? 


Los triángulos de velocidad, idénticos para todos los escalonamientos de MP, pueden verse 
en la Fig. 2. 






u=184,59m/4 


C2,=10,54m/s u=184,59m/s 


Сы =381,22m/s 


Diseño 3, Fig, 2, 


3) Cálculo final del escalonamiento І de MP 
Pérdidas por velocidad de salida, үз (igual para todos los escalonamientos) 


уз = (1 — 0,64) c3/2000 = 2,376 kJ/kg 


Pérdidas intersticiales internas, y a, 


En los escalonamientos de acción estas pérdidas se reducen prácticamente a las pérdida: 
entre el diafragma y el rodete, 
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Para su cálculo utilizaremos la fórmula de Stodola. (1) 


| рб А pii 
Jint = HA int! V Zint \ TA 
Рот Чот 
donde Aint = 7 dint Sint = área del intersticio; 
и — coeficiente que oscila entre 0,7 y 1: 
Zin: = Número de anillos laberínticos (en los de los diafragmas suelen utilizarse de 2 a 


10). Los subíndices O y 1 se refieren como siempre al estado antes y después 
del diafragma donde se montan los álabes fijos. 


En este momento adoptaremos como diámetro medio del intersticio ding = 0,5 m, Para 
Sint Puede utilizarse la expresión: 


Sin = 500/1000+ 0,1 (mm) = 0,6 mm 


£s 
t53 
wais 
y eligiremos z;,, = 3 anillos laberínticos. ` a 3 
: pros 
Poi = 12,76 bar; p4, = 8,83 bar E 
Y finalmente haremos и = 0,850. Por tanto t 
| р, – р? ї 
gu — 0,1463 ү — —— + 
Poi Uoi e 
Sustituyendo encontramos о = 0,820 kg/s. ! 
La pérdida de entalpía correspondiente a este flujo intersticial será: 
gii * 
Ya = z : AY м = 3,135 kJ/kg t 
Pérdida por rozamiento de disco, ys, t 
Segün la ecuación (6-20) se tendrá: 


Р, = 0,0095 p2, n? d$, = 0,0095 (1/0) (3000/60)? d$, 10 ? = 9,426 kW 
lo cual equivale a una pérdida de salto entálpico, 


P, 
Ys = S = 0,385 kJ/kg 
Entalpra al final del escalonamiento I y entrada en el П de МР, hy;: 


hj, = hon = hait ya + уд + yg, = 3013,809 kJ/kg 


Rendimiento interno del escalonamiento I, Nie; 


AY ii ci 
Шет = 


2 
AY; = ho = һи = 0 — = 60,967 kJ/k 
ra il о! л 2000 9 


пе = 65,1% 


(1) Estrictamente esta fórmula sólo es aplicable cuando p4> р, (Pe — presión crítica); pero 
puede también utilizarse con aproximación para ру <= pc. 
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El ancho del álabe (dimensión axial del mismo) b suele hacerse: 


b — 15—25 mm álabes cortos 
b — 30—35 mm álabes largos 


Para toda la zona de MP adoptaremos b — 20 mm. 
La experiencia ensena que se debe mantener el valor 


4&4—R& 
== 04 
b 





de lo contrario habría que cambiar el perfil del álabe. En nuestro caso al ser ©. = ©; en cada 
escalonamiento se cumple siempre la desigualdad anterior. 


El diagrama termodinámico en el plano hs del escalonamiento I de MP puede verse en la 
figura 3. 


4) Cálculo de los escalonamientos II, 111, IV, V, VI y VII de MP 


Los cálculos a realizar se particularizan para el escalonamiento П. El cálculo se repetirá 
utilizando las mismas magnitudes con el subíndice III a VII sucesivamente. 


сї – 0с5 

hai = hori = 2 
м2 — wi 

ha = ћи — 2 
Van 


Lan = kan = ly — 
Ya; 







OIM 






O1kJ/kg 


89, 











93,70 kJ/kq 
AYsru- 





3013,42 kJ/ 





AYs 





hy1=3012kJ/kg 
2) 


Diseño 3. Fig. 3. 


ес$/2 
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02111 





kin = ац = Ён 
LAT 


y así sucesivamente. 


Los triángulos de velocidad, como ya hemos dicho, son igualesen todos los escalonamientos, 
así como las pérdidas уз. Las pérdidas ya, se calculan como en el escalonamiento I. Las pér- 
didas por rozamiento de disco se calculan teniendo en cuenta que, según la Ес, (6-20), estas 
pérdidas son inversamente proporcionales a los volúmenes específicos, luego 





2 U2i 
A 
Van 
val 

Ysin = Ys1 
02111 


у así sucesivamente, 
hy =һ t Уз + Yan Уѕи 
AYi = hon + 0 2/2 һу — 0с2/2 = hon — han 


Los resultados obtenidos se encuentran en la Tabla 10-1. 


Los triángulos de velocidad de entrada y salida son iguales para los 7 escalonamientos de 
MP y pueden verse en la Fig. 2. 


Ahora puede ya calcularse el rendimiento interno total de la zona de MP: 





2 
с 
Ye = hau y 0 z = 3079 — 2587,314 — 0,64 . 114,896?/2000 = 487,462 kJ/kg. 


2 
C 
UAR Лом MIS > = 3079 — 2481,88 — 0,64 . 114,8962/2000 = 602,896 kJ/kg. 


Nimp = 0,8085 


D. CALCULO DE LA ZONA DE BAJA PRESION 
1) Cálculos iniciales 


El punto termodinámico OB de entrada del vapor en la zona de BP coincide con el punto 
JVII de salida de la zona de MP: 


Punto OB (hog = ћуп = 2587,314 kJ/kg; Poe = руу = 0,49 bar) 


Además se recupera parte de la energía cinética de salida del escalonamiento VII de MP, 
siendo la energía cinética a la entrada del primer escalonamiento de BP: 


с2/2 = 0,64 c3m/2 Co = 73,533 m/s 
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Prescindiendo de momento de esta energía cinética el salto a.i. disponible para la BP s 
(Fig. 1): 


Y,g = һу — кав = 2587,314 — 2240,99 = 346,32 kJ/kg 
Suponiendo un rendimiento interno de la zona de BP igual a 0,7 se obtiene 
ів = 242,427 kJ/kg y el punto С (hc = hog — Yig; Pc = 0,04 bar), 


pudiendo trazar la línea de expansión estimada: recta ОВ—С. 


La suma de los saltos a.i. de todos los escalonamientos será mayor que Y¿g, porque exis 
un factor de recalentamiento Rg, menor que el R de toda la turbina y que estimaremos ı 
Rg = 1,025. Luego 


EAY,g = Rb Ү,в = 352,40 kJ/kg 


2) Cálculo del último escalonamiento de BP y del número de escalonamiento de BP, гв 


Por conveniencia el cálculo de la zona de BP se comenzará por el último escalonamient: 
a continuación se calculará el penúltimo y así sucesivamente en orden ascendente. Además, 
Zg es el número de escalonamientos de BP, denominaremos: 


subindiceQ- ла. ültimo escalonamiento 
ру АЖ 520: penúltimo escalonamiento 
subíndice 28 — 1...... primer escalonamiento 


Del último escalonamiento conocemos ya (Pág. 428): 


diámetro medio. ...... до = 1,882 т 
velocidad periférica media ио = 295,605 m/s 
C2a0 = C20 = 277,99 m/s 


Con ug y cao queda determinado el último triángulo de salida (059 = 90%). Así mism 
w2 = 405,784 m/s; f2 = 43,241? 
Triángulo de entrada en la última corona móvil 


En los últimos escalonamientos suele presentarse el peligro de la velocidad supersónica, po 
lo cual el grado de reacción de cada escalonamiento no deberá ser inferior a un valor mínimc 
segün se indicó en la pág. 410. 


Velocidad del sonido a la salida de la corona fija del escalonamiento: 


се= Vyp 


En la línea de expansión 0B-C elegiremos, tanteando con aproximaciones sucesivas, € 
punto 10 (entrada en la corona móvil del último escalonamiento de BP). 


Los valores definitivamente adoptados son: 
һу = 2362,645 kJ/kg ру = 0,06 bar 
v, = 21,735 m?/kg xı = 0,915 


1710354 0,1 х; = 1,127 
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Luego 


c, = 383,292 m/s 


Grado de reacción 


Para poder aplicar la Ec, (10-20) haremos las siguientes hipótesis: 
a) Para la velocidad absoluta del escalonamiento precedente соо = C24 (penúltimo escalo- 
namiento segün nuestra nomenclatura) hemos tomado, después de algunos tanteos, el valor 


Соро = 185,060 m/s. 
b) Para vg se ha tomado en el último escalonamiento el valor 0,43 y se ha aumentado 0,01 
en cada escalonamiento (corriente arriba a partir del ültimo). Así se obtiene finalmente 


09 — 0416 


uo 


mL —— = 515,735 m/s 
voa (1+ 08 оо) 


С.о 


AY ¿0 =С2,/2000 = 132,991 kJ/kg 
AY sto =AY so (1 — 0g) = 77,641 kJ/kg 
Haremos la longitud radial de los álabes móviles en cada escalonamiento igual a la entrada y 


a la salida: L, = €5 y los coeficientes de obstrucción en toda la zona de BP 7, —72 =0,91. Las 
longitudes radiales de los álabes fijos se calcularán por la fórmula: 





En el último escalonamiento €, = # = €55/dg -do = 0,508m у  £ip9= 0,504 m. 


Además 
сто = k; У (1 — оо) Сю + Ó с3 „о =399 904 m/s 


G'v, 
Стао = —————— = 196,319 m/s 
7 do Lio 71 


c 
O6 = arc sen A 29,401? 


Сто 


W1o = 203,294 m/s Вло = 74,947° 


El número де escalonamientos de BP será: 


Elegiremos, pues, 26 = 3 escalonamientos de BP 


Al llegar aquí puede seguirse uno de los dos procedimientos siguientes: a) mantener do, los 
triángulos de velocidad y el grado de reacción constantes (procedimiento ya seguido en el 
cálculo de la zona de MP); o bien b) utilizar ángulos A, decrecientes corriente arriba, lo cual 
es conveniente, porque al disminuir %, aumenta el rendimiento. El grado de reacción será 
siempre el mínimo; pero este mínimo es decreciente corriente arriba, porque la velocidad del 
sonido aumenta también corriente arriba. En nuestros cálculos se ha utilizado el segundo 
procedimiento. En cuanto a € en el escalonamiento primero (subíndice 2) se ha hecho %, = 
= 18? y finalmente en el penúltimo escalonamiento (subíndice 1) se ha hecho: 
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EN 


04 4 = 0454 + —— = 21 80° 
1в 
3) Puntos representativos del estado del vapor a la salida misma de los álabes del últi 
escalonamiento, punto 20 y a la entrada del condensador, punto JO 
Ambos puntos se encuentran en la isobara p20 = рк = 0,040 bar y quedarán determina 
si se calculan las entalpías һо y һо. 


2 2 
wW: -WwW 
hao bios -_ = 2300979 kJ/kg 


һо = h20 + Yao * Yao + Yso 
Pérdidas por velocidad de salida 
Y30 = 38,639 kJ/kg (calculada anteriormente en pág. 428) 


Pérdidas intersticiales internas: 


9:0 
Ya07 75; AYso 


Dado el número reducido de escalonamientos de BP estas pérdidas serán relativamente px 
importantes. Al diseñar los escalonamientos de BP como escalonamientos de reacción las | 
didas intersticiales tendrán lugar también en la corona móvil, De momento nos contentarer 
con estimar esta pérdida con la fórmula de Stodola, sustituyendo en ella la presión py po 
P2, manteniendo la misma constante en la ecuación y aplicando un factor de 2, dejando p 
más adelante el diseño de los laberintos de BP y el cálculo definitivo de las pérdidas inter 
ciales. Haremos pues 


FA 
рдо —P3o 


gio = 2 -0,1463 | 2-2 = 0,023 kg/s 
Poo Ооо 


Yao = 0,124 kJ/kg 


Pérdidas por rozamiento de disco 


ENT 
50 G 
Р.о = 0,0095 - 1/00 (n/60)? 9/1000 = 0,892 kW 
Уѕо = 0,036 kJ/kg 


obteniéndose finalmente 
hjo = hę = 2339,778 kJ/kg 


Trazando la recta ОВ — 10 se obtiene una nueva aproximación a la curva de expansión y 
determina el punto OO de la siguiente manera: se desliza paralelamente a sí mismo un segme 
igual а ДҮ, ғо hasta que el extremo inferior esté en py y el superior en la línea de expans 
leyéndose 


hog = һу = 2419,632 kJ/kg 
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así como Uo, Po Y Xo. Así mismo el punto 20 fue localizado mediante la entalpía hag anterior- 
mente obtenida y poo = рк = 0,04 bar. 


El diagrama termodinámico en el plano hs del último escalonamiento de BP puede verse en 
la Fig. 4. 


y 
^9 
¿Os 











7764 kJ/kg 


AYsr 
Узо+ Jact Yso = 38,80 k J/kg 








AYs =132,99 kJ/kg 


h2972300,98kJ/kg 


Diseño 3. Fig, 4, 


El salto interno del último escalonamiento será: 


АҮ о = hoo — һо + 0 c2,/2000 = 90,813 kJ/kg 


y el rendimiento interno: 


Yio 





По = = 0,683 


50 


4) Cálculo de los escalonamientos penúltimo y primero (en nuestra nomenclatura subíndices 
1 y 2 respectivamente). 


El escalonamiento penúltimo se empieza eligiendo después de varios tanteos el punto 11 
(entrada en la corona móvil del escalonamiento) calculando con tablas, diagrama de Mollier 
o fórmulas һут, P11, V11 у X41. Se seleccionan también con tanteos valores para u4 y соь. 
El cálculo procede ahora con la aplicación sucesiva de las siguientes fórmulas: 














= === бои 
ү = 1,035+ 0,111 x4; се = VYP © d=— 
тп 
2 
Voal €c1 u 
Ота 7 1— ( ы ) – 031 C, = 1 
us к, 


Ро АТ (1 * 0,8 Oral 
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C10=196,32m4 







u=295,61m/s 





u*295,61ms C,,7348,40 m/s 
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u=: 250m/s 







Cj, * 376,06 m/s 








Diseno 3. Fig. 5. 
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——————À7————5— 60 uy 
ДҮ, = С21/2 сп 7k Y (1 — Omin) Сї 0 c3p1 di EDU 
n 
G'v 2d 
2; = Ш 2 =2 +2 Om = (0,94 — 0,08 о)? 
T d, C4, Sen Os, 74 1000 
wi —w%1 
W21 =km У Omin Сут + Ow wi ha = hir – lg E 
G' v31 
= rean с —— 
mdi war Lar 72 
El triángulo de entrada queda determinado con uy, wa] у оу. 
(1-0) cá, | pôi — P21 gi, AYs1 
а= 9,1 = 2.0,1463 | —— — Yu =— 
2 Рот Vor G 
P. = 0,0095 1/v21 n? d$/1000 Увт = P4 7G' 
һи = har + Ya + Уш + Ysi АҮ = hor —hy1 + 0 c3p1/2 —0 31/2 
AY; 
Mier = 
ДҮ.1 


El cálculo del escalonamiento primero de ВР (subíndice 2) se lleva a cabo con las mismas 
fórmulas sustituyendo el subíndice 1 por el 2, Los resultados de los cálculos de la zona de BP 
pueden verse también en la Tabla 10-1. 

Los triángulos de velocidad de cada uno de los tres escalonamientos de BP pueden verse 
en la Fig. 5. 
Calculemos el rendimiento interno total de la zona de BP: 


Үївр 





nige = 
Ysgp 


2 
с: 
Yige = hog —hjo t 6 ЕГЭ = 2587,314 — 2356,824+ 0,64 · 114,8962/2000 = 234 714 


kJ/kg. 
2 
с: 
Узе һер Без e z = 2587,314 — 2240,99 + 0,64 . 114,8962/2000 = 350,548 





kJ/kg. 
lige =234,714/350,548 = 0,6696 


5) Observaciones finales 

a) La pérdida por velocidad de salida del último escalonamiento de BP узо = 38,639 kJ/kg 
representa el 3% del salto Y,a = 1287,970 disponible en los álabes. Para reducir esta pérdida 
se colocará un difusor a la salida (véase pág. 199). 


ТҮ? 


442 TURBOMAQUINAS TERMICA 


b) El rendimiento interno total de toda la turbina de MP y BP será: 
Yir 
Ү,т 


P TES 





Үт = һом — hjog = 3079 — 2339778 = 739,222 kJ/kg 
Yst = Ү,вм = 952 kJ/kg 
Tj, =739,222/952 = 0,7765 


El valor de este rendimiento se encuentra, como era de esperar, entre los rendimientos de 1 
zonas de MP y BP, 


c) Para la zona de MP con escalonamientos prácticamente de acción se deberfa escoger 
tipo de construcción de disco; mientras que para la de BP sería más adecuada la construccié 
de tambor, 


d) El estudio termodinámico que precede constituye solamente un anteproyecto de la T 
y de sus parámetros fundamentales: nümero de escalonamientos de MP y BP, longitud radi 
de los álabes de cada escalonamiento y ángulos constructivos de entrada y salida de los mismc 
etc. El proyecto definitivo exigiría la repetición de los cálculos, empleando los rendimient: 
internos y factores de recalentamiento obtenidos; así como completar el estudio con la sele 
ción de los cierres laberínticos adecuados y el cómputo definitivo de las pérdidas intersticiale 
empuje axial, resistencia de materiales, etc... etc... 


TABLA 10.1 RESUMEN DEL DISENO 3 





MEDIA PRESION 


1. НІРОТЕЅІЅ 










ГАЛА ES - 01 (escalonamientos MP) . = 


Е Dúo ar a 006 
ИТЕ: 0 (escalon. MP y ВР except. = 0,64 
араа ias е = 0,83 sel ülümo) «9v. = 0,64 
Tı = 72 (escalon. П al VII NT РОР ААА = 0,15 
де МР y todoslosdeBP)= 0,91 Lu =z O - 0,018 m 


Ке = km (escal. de MP y BP) = 
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3357 36 
2058,33 
2069,39 

3101 


II. PARAMETROS TERMODINAMICOS 





1299,030 kJ, kJ/kg 


1287,970 
1030,376 
0,792 
24,508 
24,756 
2326,984 


kJ/kg 
kJ/kg 


Kg/s 
Kg/s 


Escalonamienio 


3013,809 
0,282 
8,83 





IIl. OTROS RESULTADOS 





hc 
dm 
Um 
R 
va 
C, 
АҮ м 
AYsim 


443 


kJ/kg 
m3 /kg 
kJ/kg 
kJ/kg 





2288,345 
1,175 
5.225 
1,054 
0,279 

432,894 
93,699 
89014 
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BAJA PRESION 


1. HIPOTESIS 









295,605 





m/s 


u; = 260 mis 
18° и = 250 тб 





Il. PARAMETROS TERMODINAMICOS 


= 224099 kJ/kg 
= 346,32 kJ/kg 


35240 kJ/kg 























Escalonamiento 















III (subíndice 0) 













2512,780 2441 263 2362,645 
5,394 10,351 21,735 
0,28 0,14 0,06 
0,953 0,935 0,915 

2587,314 2496 884 2419,632 
3,220 6,122 13,665 
0,49 0,24 0,10 
0,975 0,949 0,931 
6,183 13,124 31,188 
0,947 0,928 0,896 






10, PROYECTO DE LAS TT DE VARIOS ESCALONAMIENTOS 445 


111, OTROS RESULTADOS 


Escalonamiento 
1 (subíndice 2) 11 (subíndice 1) 111 (subíndice 0) 


күтү, 0,241 0,379 0,508 
1,130 1,129 1,127 
410,159 397,121 383,292 
0,241 0,312 0416 
465,860 472,973 515,735 
108,513 111,852 132 991 
82,397 76,989 77,641 
0,238 0,376 0,504 
2492 830 2413,418 2318,02 
3,532 5,934 38,639 
0,099 0,053 0,023 
0,440 0,240 0,124 
1,961 1,124 0,892 
0,080 0,046 0,036 
2496,882 2419638 2339,778 
86,857 71,355 90,813 
0,537 0,638 0,683 
1,592 1,655 1,882 





10.13. Diseño 4: TV con escalonamientos Curtis 

Disenar la corona de regulación Curtis de dos escalonamientos de velocidad para la TV del 
diseno 3. 

1. Cálculos preliminares, 


Para el cálculo de la doble corona Curtis partimos de los datos siguientes obtenidos en el 
diseño 3, pág, 430. Saito a.i. total (véase fig. 1). 


kJ 
Yn = 387,3 — 
kg 
С, =Уу2.Ү,ң =V 2- 3873. 103 = 880,1 m/s 
Gasto másico 


G — 24,51 kg/s 


Para el coeficiente de velocidad periférica adoptaremos el valor 


u 
— = 0,24 
с, 

Por tanto 


u= 211,2 m/s 
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& 
y 
«S E» oC 
b d 1-470 
Qu lT Tx 
he=ha=3.358 kJ/kg 04 
E A 
kJ 
Ү,һ = 387,3 I7 
$ 
N $ 
` © 
e © 
Л Le) 
` > 
Q d 
h z = 3.104 kJ/kg 
> h,"- 3.097 kJ/kg 
ATUS һом = 3.085 kJ/kg 
h¡= 3.064 kJ/k 
| T һ = 3.065 kJ/kg 
hr s= 3.032 kJ/kg 
1 OIM: Punto de entrada 
Е al 1% escalonamiento 
de media presión 





Diseño 4. Fig. 1.—Diagrama hs de la curva de expansión de la doble corona Curtis del diseño 4. 
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El diámetro medio de la doble corona Curtis será: 


u — 2112.60 


d, === 
rn 3,416.3000 


= 1,345 т 


Designaremos con (°) los valores correspondientes al primer escalonamiento de velocidad, у 
con (>) los del segundo. 


Adoptaremos además un pequeño grado de reacción, de manera que 
0,70 0/7005 о =0,11 
de manera que el grado de reacción total será: 
0= Om toit om = 016 


Los coeficientes de velocidad y los factores de recuperación de energía cinética serán, según 
pág. 442: 


ki = km = kf = kh = 0,95 
0, = 0,839; 0" = 0,878; w = 0,897 
Supondremos álabes simétricos en la primera corona móvil 


85 = т) у %=19 


2. Triángulos de velocidad 
Triángulo de entrada en primera corona móvil 


ci = КС, Y 1-0= 095-8801. y 1 —0,16= 766,2 m/s 
зіва тру 
w4 =y u? + c? — 20 c} cos % = 570,7 m/s 


Cha =C} sen 01 = 249,4 m/s ci, =c} cos = 724,5 m/s 


Bi = arc tg кошы = arc tg (—0,4859) = 154,19 
u — Ciu 
Triángulo de salida de la primera corona móvil 
Вә = 180 — ĝi 25,9?  (álabes simétricos) 
W = ki V Om С2+ бум 
donde 0;, = 0 y 0;, = 0,839. Luego 
№5 = 496,6 m/s 


c5 =y u? + м2 — 2u ws cos 82 = 320,3 m/s 


wa sen 85 
05 = — arc sen ———= 137,4° 
; ch 
Cha = Ch sen 05 = 217 m/s Chu = с› cos 95 = — 235,5 m/s 
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El diámetro medio de la doble corona Curtis será: 


mn 3,1416 .3000 


Designaremos con (”) los valores correspondientes al primer escalonamiento de velocidad, y 
con (>) los del segundo, 


Adoptaremos además un pequeño grado de reacción, de manera que 
04,70 07005 0; =0,11 
de manera que el grado de reacción total será: 
O= 0m + о" t om = 0,16 


Los coeficientes de velocidad y los factores de recuperación de energía cinética serán, según 
pág. 442: 


(г 
ki = km = kf = kp = 0,95 x 
0; = 0,839; 0" = 0,78; 0% = 0,897 ys 
Supondremos álabes simétricos en la primera corona móvil А 3 
(pm т) у %=19 К 
2. Triángulos de velocidad | 


Triángulo de entrada en primera corona móvil 
ci = КС, М1 о = 095.880,11. Y 1—0,16= 766,2 m/s 
w4 = y/u? + cZ — 2и ci cos © = 570,7 m/s 
C14 =С1 sen © = 249,4 m/s сү, =C} cos %; = 724 5 m/s 
Bi = arc tg P Ds = arc tg (0,4859) = 154,19 
ч — Ciu 
Triángulo de salida de la primera corona móvil 
Вә = 180 – 8; 25,9?  (álabes simétricos) 
эз = kin V Om С бу w? 
donde Om = 0 y Ө, = 0,839. Luego 
wi = 496,6 m/s 
c5 =y u? + w2 — 20 ws cos бр = 320,3 m/s 


w3 sen 5 
(5 = — arc sen = 137,4* 


c2 


C54 = C5 sen 0% = 217 m/s Chu = C2 соѕ 95 = — 235,5 m/s 
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Triángulo de entrada en segunda corona móvil 
сү= ки Vo C2 + 8" c? = 0,95 y 0,05 - 880,12+ 0,878 . 320,3? = 3409 m/s 
La longitud radial del álabe en una sección cualquiera se hallará mediante la fórmula 
Сут бут 
Ou =_ : => (1) 
"dm Ca Td, сѕеп © 
en particular, la longitud radial de los álabes fijos a la salida de las toberas será: 
24,51 .v) -1,1 
 —_ — — _  = (21 
3,1416. 1,345 . 2494 


Cálculo de v1 (volumen específico del vapor a la salida de las toberas): (véase fig. 1) 


kJ 
his cha — (1 — 0) Yan = 3358 — (1 — 0,16) 387,3 = 3032 -— 
g 


donde ha se ha tomado del diseño 3, 
El punto 1; (57, =Sa, h1, = 3032 kJ/kg) determina la isobara p? = 16,15 bar, 
Por otra parte, 


ci 7602: NE kJ 
h= ha =— = 3358 - ——— .1073 = 3064 — 
2 2 ка 


El punto 1' (ру. = 16,15 bar; hy. = 3064 kJ/kg determina Іа isocora v4: = 0,1615 т3/ка. 


Sustituyendo este valor deu; en la Ec. (2) se tiene: 
g; = 0,0041 т = 4,1 mm 
Por las razones indicadas en el texto la longitud radial constructiva de las toberas a la salida 
se hará igual a 20 mm. Con lo cual el grado de admisión será 


£i 
e =— = 0,205 
20 


Análogamente la longitud radial de los álabes a la salida de la primera corona móvil será: 


24,51 -v5 -1,1 
g= MiB, IRE AE (3) 
3,1416 - 1,345 . 217 
Para calcular v5 se tiene 


eR w?-w?2 _ TET 570,7? — 496,62 _ dina kJ 
E A 2000 E kg 


El punto 2'(р5 = р! = 16,15 bar; ћ = 3104 kJ/kg) determinala isócora v5 = 0,1646 m? /kg. 
Sustituyendo en (3) el valor de vz hallado se tendrá: 1 


& = 0,00484 т = 4,84 mm 
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Teniendo en cuenta el grado de admisión, 


Ln 484 
— = — — = 23,6 mm 
€ 0,205 


Adoptaremos como altura constructiva 24 mm. 


Determinemos ahora el punto 1” de salida de la corona inversora y entrada en la segunda 
corona móvil: 


kJ 

hs = ha — 0 Yin = 3084 — 

kg 

El punto 17 (h3,, sj, = s5) determina la isobara py, = 15 bar, 


Además 


El punto 14 (hy; p, = py) determina la isócora Uy = 0,179 m?/kg. 
Adoptamos a la salida de la corona inversora una longitud radial de los álabes €j' = 35 mm. 
Ahora podemos ya determinar “ү por la fórmula (1): 


e 


ay = 27,022 





wi = ми? + ey? — 20 сү cos y = 180,4 m/s 


т = 120,99 


Triángulo de salida de la segunda corona móvil 


wZ = ki. V. om Ce + Oj wy? = 0,95 y/0,11 -880,1?+ 0,897 . 180,4? = 321,3 m/s 


Determinemos vy y &5, (volumen específico y longitud radial a la salida de la segunda 
corona móvil): 


2 „2 
wW>3" — м E kJ 
hj -hy——-—— — .107% — 3065 — 
2 kg 
v4 = 0,207 m?/kg 
A continuación hagamos: 


Li = 45 mm 
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Aplicando de nuevo la Ec. (1) se obtiene: 
85 = 265° 


cj = u? + w3? — 2и wy cos f; = 162,4 m/s 


w2 sen 5 
«у = —arc sen (E =) = 118,1° 





Además: 
с2а c2 sen Q7 = 143 2 m/s 
C2, = C2 Cos 0, = — 76,48 m/s 


Los triángulos de velocidad de entrada y salida de la 1.? y 2, corona móvil pueden verse 
en la figura 2. 






Сза= 2170 















су =-235,5 








Diseño 4, Fig. 2.—Triángulos de velocidad de la doble corona Curtis del diseno 4. 


3. Pérdidas por velocidad de salida y por rozamiento de disco y ventilación, rendimiento 
periférico e interno, 


La pérdida por velocidad de salida será: 


cas J kJ 
— = 13180 —= 13,18 — 
2 kg kg 


La perdida por rozamiento de disco y ventilación se calculará mediante la Ec. (6-22): 
Р, =(1—e)45pn dA £- 107 kw 


tomando para £ la media aritmética de la longitud radial a la salida de las dos coronas móviles, 
para p la densidad media entre la entrada de la primera corona móvil y la salida de la segunda, 
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se obtiene 
Р, = 243 6 kW 


lo cual equivale a una pérdida de salto entálpico 


y la entalpía del punto OIM [véase fig. 1 de este diseño y fig. 1 del diseño 3 (pág. 426)] será: 


kJ 
һом = h2+ уз + ys = 3085 — 


kg 
Rendimiento periférico e interno 
и Y (су, —C2u) 
mn) =2> = 2" = 0,7309 
C, C, 
ha —h 
IA 10) 7061 
ҺА — һом 


4, Empuje axial. 
El cálculo del empuje axial es necesario para el proyecto del cojinete de empuje. 
El empuje axial estático causado por las diferencias de presiones en ambas caras de las dos 
coronas móviles será: 
Post PER dm [s (р! zx: p2)+ Lon (рт — p21] - 643,5 N 


El empuje axial dinámico causado por el frenado de la corriente en esta dirección será: 


Pain =G [(c14 — Chal t (ст. – с5,)] = 1079 № 


PROBLEMAS 
Problema 29. 


Comparar los trabajos a.i. de una TV y los rendimientos de Rankine, sin tener en cuenta el 
trabajo de la B, funcionando con escape libre (ps = 1 bar) y con un vacío en el condensador 
(ps: = 0,050 bar), manteniéndose constantes en ambos casos los parámetros del vapor a la 
entrada de la turbina: pa — 120 bar, t4 = 520 °С. 

Cálculos: 


Con referencia a la figura adjunta con los datos del problema se leen en el diagrama de Mo- 
ег (o con tablas o fórmulas) h4, hs y hs». 


Por el mismo procedimiento o con las tablas de saturación se obtienen las entalpías del 
líquido saturado a рь = 1 bar y aps. = 0,050 bar: h; y hye. 
Con escape libre: 


trabajo a.i. Y, = ha —hs 
ha — hs 


rendimiento n = Б : 
4-h 
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M AN 


УТ р 


EA 
kgK 








Problema 29. 


Con vacío en el condensador: 





ha — hs: 
Ү;= һа -һ = 2 
hac hy 
La mejora del rendimiento conseguida es: 
Mi 
An, (%) = 100 
t 
Resultados: 
kJ kJ 
ha = 3402,37 — hg = 2376,09 — hs. — 1998,57 — 
kg kg kg 
Ы kJ kJ kJ 
hi =417,75— hj. = 135,56 — Y, = 102628 — 
kg kg kg 
kJ 
т, = 0,3439 Ү; = 1403,8 F: п; = 0,4297 
g 


An, = 24,97 % 
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Problema 30. 


A una turbina existente se superpone una nueva TV de alta presión. El rendimiento interno 
de la antigua turbina es 75% y 82% el de la nueva. La presión a la entrada de la turbina de 
superposición es 150 bar y la temperatura 450 *C, y la presión a la salida 40 bar. A continua- 
ción el vapor es recalentado a dicha presión constante; entrando en la turbina de baja a 400 °С. 
La presión final en el condensador es 0,2 Баг. La turbina antigua desarrolla una potencia de 
50.000 kW. 

Calcular: a) la potencia desarrollada por la turbina de superposición; y b) el ahorro en con- 
sumo especifico de calor en kJ/kW . h logrado con la superposición de la nueva turbina. 


Cálculos: 
En la figura adjunta puede verse el proceso termodinámico correspondiente a esta instala- 


ción en el plano hs. Designaremos con (') y (^') las magnitudes de las turbinas de alta (moder- 
na) y baja (antigua) respectivamente. Con los datos del problema se determinan: 
Punto A' (150 bar; 450 °С) Punto Bs' (sa; 40 bar) 
Punto A” (40 bar; 400 *C) Punto Ks (sa~; 0,2 bar) 
y con el diagrama, tablas o fórmulas se obtienen ha», has, Rar y hgs- 
salto a.i. en la turbina de alta: Y, = ha: —hg:, 


salto a.i, en la turbina de baja: Y; = ha» —hy, 


salto interno en la turbina de alta: Y;— 7; Yi =0,82 - Y; 





salto interno en la turbina de baja: =n Ys = 0,75 Үг 
hg: — ha: — Yi 
P" 50.000 
Consumo de vapor (despreciando las pérdidas mecánicas): сур = 7 





Problema 30 s 
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a) PI GY! 


b) Designaremos q, = consumo específico de calor de la turbina antigua; 


Q2 — consumo específico de calor de la nueva instalación con la turbir 
superpuesta. 


En el primer caso el calor comunicado será: О, т = hae — hk 
donde Һ — entalpía del líquido saturado a la presión del condensador, que se obtiene en 
diagrama, tablas o fórmulas). 


y el consumo específico de calor q4, que coincide en este caso con el consumo específico с 
calor interno de la pág. 000, será: 


_ Qa: 3600 


а 
1 Yr 


En el segundo caso el calor comunicado será: Q2 = ha: — hk + has — hg: 


y siendo la potencia interna total en este caso Y, = Y¡+ Yi' se tendrá: 


Q,5 · 3600 
а === 
2 Y, 
Ahorro con la superposición Да = q, — 92 
Resultados: 
kJ kJ kJ 
a) ha: = 3156,93 — hg, = 2839 — ha. = 3213,7 — 
ka kg kg 
kJ kJ kJ 
Һ = 2230,04 — Yi = 317930 — Y; = 983,660 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
Yi = 260,703 — Yr = 737,745 — hg: = 2896,227 — 
kg kg kg 
kg 
G = 67,774 — т = 17668 88 kW 
s 
kJ kJ 
b) h'x = 251,15 — О„ = 2962,55 — qı = 1445646 — 
kg kg kw -h 
kJ kJ kJ 
Qaz = 3223,253 — Y; = 998,448 — qz = 11621,75 —— 
kg kg kw -h 
Aq = 283471 — — 
kw - 
Problema 31. 


En un doble escalonamiento Curtis de regulación de una TV, que consta de tobera, dos c 
ronas móviles y una corona fija inversora entre ambas, el salto a.i. total es Y, = 300 kJ/^ 
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En las toberas de entrada se considera un rendimiento non = 90% y en las dos coronas móviles 
y en la corona inversora un coeficiente de pérdida de velocidad 


kn = k? = k% = 0,87 


Los ángulos de salida de las toberas y de los álabes de la primera corona móvil, corona inversora 
y segunda corona móvil son respectivamente 


05 = 189 65 = 209 ay=25% = 30° 


La velocidad periférica a la mitad de los álabes de ambas coronas móviles es igual a 1/4 de Іа 
velocidad a.i. 


Calcular: a) los triángulos de velocidad; b) el trabajo realizado por el doble escalonamiento 
Curtis; c) la pérdida total en el mismo; y d) el rendimiento periférico. 


Cálculos: 


Designando соп (') las magnitudes correspondientes a la primera corona móvil, y con (”) las 
correspondientes a la segunda corona. 


a) Velocidad ai. С, = 4/2 Y, = 4/2 -300 . 103 
Velocidad periférica en las dos coronas móviles: и = 0,25 C, 


con lo cual r nt ¡E 


Salto ütili en las toberas, Ah = nton Y, = 0,90 - 300 


Velocidad absoluta a la salida de las toberas y entrada еп la primera corona móvil: с' = 
=y 2 -Ah - 103, 


Con ci, u y а; queda determinado el triángulo de entrada de la primera corona móvil: 
wi = y'u? + c? —2uc* cos а} 


Cía 
C1, = C cos 07 Cha = Cj sen 0; Вт = arc tg 





u — Ciu 


Con м5 = ki wi = 0,87 - му, иу 35 queda determinado el triángulo de salida de la primera 
corona móvil: 


с› =V ч? + w5 — 2и w; cos fi 
с2, 


а 
Chu = и+ Way Cha = Wia = w2sen fj 05 = arc д —— 
ч 


Con сү = kj' c5 = 0,87 - c5, u y € queda determinado el triángulo de entrada de la segunda 
corona móvil: 


мү =y u? + cy? — 2и су cosa 


"— 


C$, = су cos! су = СИ seno — 1 = arc tg 
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Con м =km: wY = 0,87 - мт, ч y 2 queda determinado el triángulo de salida de la segunda 


corona móvil: 
су = y u? + w3? — 2и wy cos B 


с = ut wá, С = м5, = w7 senf; 05 = arc tg 





"m 


Los triángulos de velocidad trazados segün los datos calculados pueden verse en la figura 
adjunta. 


b) El trabajo útil, sin tener en cuenta las pérdidas intersticiales, ni las pérdidas por rozamien- 
to de disco y ventilación y mecánicas, es la suma de los trabajos periféricos desarrollados por las 
dos coronas móviles: Y, = и [ (ст, — c2,) + (ст, — c2,)]. 


c) Supondremos que al final del doble escalonamiento Curtis la energía cinética se pierde 
totalmente. 


Pérdidas en las toberas y1 = ү; (1 – nob) = 300 (1 — 0,90). 


3 . w? -kê wf? 
Pérdida en la primera corona móvil: y% = EET T 

! | c2 ki? с? 
Pérdida en la corona inversora: yy = 2 

| | wi? ke? wy? 
Pérdida en la segunda corona móvil: у; = 2 

с;2 

Pérdida por velocidad de salida final: уз зе 


Pérdida total Xy = y4 + у + уү+ y2+ уз 


Sin necesidad de calcular las pérdidas de cada corona y las pérdidas por velocidad de salida, 
la pérdida total puede obtenerse directamente así: 








ly = Y, -Yu 
d) n, = Yu 2 Yu 
Y. 300 


Problema 31 
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Resultados: 
a) C, = 774,597 m/s и = 193,649 m/s cj = 734,847 m/s 
wi = 553,918 m/s Сты = 698,881 m/s Cia = 227,080 m/s 
Br = 155,798? м» = 481,908 m/s cj = 307,163 m/s 
chu = 259,197 m/s có, = 164,822 m/s 05 = 147,548? 
cy = 267,232 m/s № = 122,928 m/s ст = 242,194 m/s 
Cía = 112,937 m/s By = 113,260? wj = 106,948 m/s 
Cj = 114,309 m/s cj, — 101,030 m/s cj, = 53,474 m/s 
ay = 27 892° 
Ы Y, = 212,867 m/s 
kJ kJ kJ 
c) y4 = 30,000 — y = 37,295 — yy = 11468 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
yy = 1,837 — уз = 6,533 — Уу = 87,13 — 
kg kg kg 
d) п. = 0,7096 
Problema 32. 


A una corona doble Curtis a la cual sigue una cámara de remanso de donde pasa el vapor al 
resto de la turbina se suministran 5 kg/s de vapor a 60 bar y 400 °C. La turbina gira a 3000 rpm 
y el diámetro medio de la corona, al cual se referirán todos los cálculos es 1,5 т. El coeficiente 
de velocidad periférica referido a la velocidad real de salida del vapor de las toberas es igual a 
0,25. Los ángulos de salida de las toberas, de la primera corona móvil, de la corona inversora y 
de la segunda corona móvil son respectivamente 17°, 25°, 22° y 38°. El coeficiente de velo- 
cidad en las dos coronas móviles y en la corona inversora es 0,85 y el rendimiento de las toberas 
0,90. Se pierden además 30 kW por rozamiento de disco y ventilación. 


Calcular: a) el trabajo periférico desarrollado por las dos coronas; b) el trabajo interno; 
c) el trabajo a.i.; d) el rendimiento interno total; y e) la presión y temperatura real del vapor 
à la salida misma de la segunda corona móvil y en la cámara de remanso. 


Cálculos: 


a) Calculemos los triángulos de velocidad de entrada y salida; designando con (') los de la 
primera corona móvil y con ("') los de la segunda. 


60 


Son datos del problema los ángulos siguientes: 0% = 17°; 85 = 259; ay = 22%; 85 = 38° 
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Con u, c, y %', queda determinado el triángulo de entrada de la primera corona móvil: 
w4 = V/u?t- c? — 2и c} cos 0; 


Сло = C cos 01 cj, = ci senQ — f = arc tg 


Con w5 = kin му = 0,85 . wi, и y 85 queda determinado el triángulo de salida de la primera 
corona móvil: 





ROTA ERP EAN >й 

c) = y u? + мў — 2u w; cos 85 
1 =utw = n В, м = st A TL C2a 
C2u — WT W2y = Ч —W2 COS о  C22= W22= w2senf2 0% — arc tg — 
Cu 


Con сү = Ку c2 = 0,85 - c3, u y €'1 queda determinado el triángulo de entrada de la segunda 
corona móvil: 


wy =ч? + 0/2 _2u cy cos ay 
Cj, = сү со 01 Сү, =cysenQy [7 = arc tg 


Сопм = km мү = 085 - мт, и y 82 queda determinado el triángulo de salida de la segunda 
corona móvil: 


сз = ut wa, = и – м5 cos 85 C24 =\у2 = м5 sen у 05 = arc tg 


m 





2u 


(véase la figura 1) 





Problema 32. Fig. 1. 
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e) Presión y temperatura del vapor a la salida 


Como puede verse en la figura 2, mediante el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas y los 
resultados obtenidos en el problema se localiza el punto B, que representa el estado de vapor 


"2 
en la cámara de remanso, después que la energía cinética а la salida 2-5 se ha transformado 
en entalpía. Se obtienen ha , pg, Y tg en los puntos siguientes: 

Punto A (60 bar; 400 °С) 


Punto B, (sg, = Sa; hg, = ha — Ү,) 


Punto B (рв = pg, = 6,8 bar; hg = ha — Y) 
cy? 
gre з 2 
La energía cinética a la salida es E 


El punto B' representa el estado de vapor antes que la energía cinética a la salida se haya 
transformado en entalpía, o sea a la salida misma de la última corona móvil (1), 


Resultados: 
au = 235,620 m/s c4 = 942,478 m/s wi = 720,455 m/s 
Chu = 901,296 m/s Cia = 275,554 m/s B3 = 157,513 m/s 
w2 7 612,387 m/s с) = 411,085 m/s C2, 7 —319,391 m/s 
có, — 258,806 m/s as = 140,982? сү = 349,423 m/s 
wt = 157,928 m/s cq, = 323,979 m/s Cía = 130,896 m/s 
Y = 124021? м5 = 134,239 m/s c2 = 153,910 m/s 
cj, = 129,838 m/s cz, =82,646 m/s о —32478? 
kJ 
Y, = 333,36 — 
kg 
kJ 
b) Y; = 327,36 — 
kg 
kJ 
c) Y, = 493,48 — 
kg 
d) т; = 0,6634 
kJ kJ 
e) ha = 3177,29 7 he, = 2683,81 == Pg, — 6,75 bar 


(1) Esta energía cinética existente a la salida misma de la segunda corona móvil se ha per 
dido porque ya no puede transformarse en trabajo; pero aún no se ha transformado en entalpía 
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kJ c%? kJ 
hg = 2849,929 — tg = 201,78 *C — = 11,844 — 
kg 2 kg 
kJ 
Py = 6,75 bar hg. = 2838,085 me tg = 196,46 °С 
g 
c2? 


22 = 1180.10 = 1184-2 
2 kg kg 


11 


Difusores 





11.1. Introducción 


El proceso de difusión no es más que el proceso inverso al de expansión. Por 
eso el difusor ideal no difiere en nada de las toberas estudiadas en el capítulo 7 
si se exceptúa la dirección del flujo: el difusor supersónico deberá ser convergente 
y el subsónico divergente. 


El difusor subsónico real presenta, sin embargo, una diferencia esencial con la 
tobera subsónica real. Esto se debe a que el proceso de difusión es antinatural, al 
aumentar la presión en el sentido del flujo, con lo cual el espesor de la capa 
límite se hace cada vez mayor; siendo preciso que la difusión proceda muy gra- 
dualmente para evitar el fenómeno de desprendimiento, lo cual no sucede con la 
expansión en una tobera. Como consecuencia, la longitud del difusor en el sentido 
de la corriente deberá ser mayor que en la tobera. El ángulo total de expansión del 
flujo en un difusor no debe ser mayor de 10°. Un difusor subsónico bien diseñado 
puede alcanzar un rendimiento de 85% ; aunque normalmente inferior al de una 
tobera por las razones que acabamos de aducir. 

La figura 11-1 -а representa un difusor subsónico, y por tanto, divergente en que 
el ángulo de divergencia es excesivo. Como la capa límite se mueve más lentamen- 
te que el núcleo central del chorro, éste se desprende de dicha capa límite y se 





n 


(c) 


(a) (5) 


Fig. 11-1.—Tipos de difusores: a) subsónico; b) supersónico; c) supersónico-sónico. 


forma un chorro cilíndrico. Inicialmente la presión aumenta más en el interior que 
en la capa límite, al frenarse la corriente en esta ültima; produciéndose un contra- 
flujo con remolinos que acarrean grandes pérdidas. La figura 11-1-b, representa un 
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difusor supersónico y la 11-1-c un difusor supersónico-sónico o convergente-di- 
vergente. 


En los motores de reacción no autónomos o aerorreactores (1), tanto en los 
turborreactores que son TG que funcionan muchas veces según el ciclo abierto 
sencillo de Brayton estudiado en la Sec. 4.2, como en los estatorreactores y pul- 
sorreactores, se emplea como dispositivo de admisión en él un difusor, cuyo obje- 
to es transformar la energía cinética de entrada en entalpía, realizandose en el 
difusor una primera compresión en los primeros y toda la compresión que necesita 
el motor en los últimos. El rendimiento del difusor de entrada es un factor decisi- 
vo que influye en la economía de la planta propulsora. 


Un difusor de entrada bien diseñado debe proporcionar: 


1) pérdidas de presión pequeña en todos los regímenes de vuelo; 

2) gasto por unidad de área grande; 

3) resistencia exterior mínima al ser incorporado en el casco del avión; 

4) campo de velocidades y de presiones uniforme a la entrada del compresor; 

5) carencia de desprendimiento de la corriente y del fenómeno de “bombeo” 
en todos los regímenes; 

6) poco peso, construcción sencilla, facilidad de regulación (2). 


Además del difusor de entrada cada escalonamiento de un TC consta de una 
corona móvil y una corona fija, o difusor, cuyo papel consiste también en trans- 
formar una parte de la energía cinética del gas a la salida del rodete en entalpía; 
verificándose con ello en el difusor una segunda etapa de compresión, después de 
la primera realizada en el rodete. 


11,2. Rendimiento de un difusor 


El caso de la difusión ideal o compresión a.i. incompleta hasta una velocidad 
final сз < с, y completa hasta c4 = 0 (estancamiento) fue estudiado ya en la Sec. 
2.14.3, donde se dedujeron las fórmulas para la presión de frenado рз; |Ec. 
(2-54)] y la presión total о de estancamiento рз, [Ec. (2-53)]. (3) 


La difusión real, tanto subsónica como sobre todo la supersónica (с, > al, 
siempre va acompañada de pérdidas, que podrían ser muy elevadas. El objeto del 
diseño de un buen difusor es conseguir la máxima presión para una misma ener- 
gía cinética transformada en entalpía en el difusor. La figura 11-2 representa 
el diagrama termodinámico del aire para la difusión incompleta y completa respec- 
tivamente que tiene lugar desde un estado inicial 2 (por ejemplo a la salida del ro- 
dete de un TC) hasta un estado final 3. La energía cinética transformada en ental- 

(1) Véase STECKIN, Teoría de los motores de reacción, traducción del ruso por Claudio 
Mataix, Madrid, Dossat 1964, 685 págs. 

(2) Véase KLJACKIN, Teoría de los aerorreactores (en ruso), Moscú, Masinostroenie 1969, 
página 72. 

(3) Utilizamos aquí el subíndice 3 para la salida del difusor por referencia al escalonamiento 


fijo de un TC, que actúa como difusor, cuya entrada coincide con la salida de la corona móvil, 
punto 2 y cuya salida coincide con la salida del escalonamiento punto 3. 
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2 2 


: " : : с 
pía en el difusor es en la figura 11-2-a (velocidad final cz + 0) y == en 





la figura 11-2-b (velocidad final c4 = 0). En ambas figuras 2 representa el estado 
inicial, caracterizado por una presión р, y una entalpía hz. 


Difusión incompleta (fig. 11-2-a) 

La compresión ideal es isentrópica hasta el punto 3s. En la compresión real 
aumenta la entropía y el punto final es 3', o bien si aumentan la irreversibilidades 
del proceso (peor rendimiento del difusor) el punto final es 3”. El incremento de 
entalpía en los tres casos es el mismo, siendo en virtud del primer principio: 


2 
c3 -— c 


has 


Sstot 1E 3tot 








Fig. 11-2.—Diagrama termodinámico del 
aire para el proceso de difusión: (a) in- 0 
completa. 


(а) 


En la difusión real la presión alcanzada es inferior a la рз; correspondiente a 
una compresión isentrópica, o sea, Py < р„(ору < py < Pa). 
Rendimiento de la difusión incompleta. 
1.? definición. 


Supongamos que la presión real a la salida del difusor es py, y comparemos el 
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incremento de entalpía real hy — h; = һу, — h, con el teórico, o sea, con el que 
hubiera bastado para alcanzar la misma presión final si la transformación hubiera 
sido isentrópica has — h3. El rendimiento del difusor ng se expresará así: 


has e hz 
ha, = hz 


па = 





-— Fig. 11-2.—(b) completa. 


(b) Š 





2.? definición. 
Como el efecto pretendido en un difusor es un aumento de presión, por ejem- 
plo de p; a py (véase fig. 11-2-a) se prefiere muchas veces a la anterior la siguiente 


definición de rendimiento de difusor como relación entre el incremento de pre- 
sión real y el ideal para un mismo aumento de entalpía: 


_ P3-—Pz 
Pas =D2 


(11-1) 


3 
âs 
| 


Difusión completa (fig. 11-2-b) 


La compresión ideal es isentrópica hasta el punto 3stot. En la compresión real 
aumenta la entropía y el punto final es 3'tot, o bien, si aumentan las irreversibili- 
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dades del proceso (peor rendimiento del difusor), hasta el punto 3"tot. El incre- 
mento de entalpía en los tres casos es el mismo, siendo en virtud del primer prin- 
cipio: 


D 


C 





һо — h2 = 


N 


En la difusión real la presión alcanzada рз, O руз es tanto menor cuanto 
mayor haya sido el aumento de entropía. 


Rendimiento de la difusión completa, па с. 
Este admite las mismas dos definiciones mencionadas en la difusión incompleta 


1.” definición. 


n = has tot — ha 
dp TI 
hsstot um ha 
2.* definición. 
, 
_ Pytor — Pa 
MAIS г иш, 


P3 101 — P2 


11.3. El difusor supersónico 


Esta sección se refiere principalmente al difusor de entrada de los aviones de reacción super- 
sónicos. El estudio de estos órganos puede aclarar algunas aplicaciones análogas a los escalo- 
namientos supersónicos de los TC. 


En la Sec. 2.21 se estudió la onda de choque normal y oblicua, y algunos ejemplos en los 
cuales se originan dichas ondas. 

Enseña la experiencia que el tránsito de una corriente subsónica a una supersónica, como el 
que tiene lugar en una tobera Laval, se realiza suavemente, variando las propiedades del fluído 
de una manera continua. Lo contrario sucede en el tránsito de una corriente supersónica o sub- 
sónica, como el que tiene lugar en un difusor, Este tránsito siempre es brusco. Si por la forma 
del conducto la corriente no cambia sensiblemente de dirección, se producirá un choque nor- 
mal. Este es el caso del tubo cilíndrico por el que pasa una corriente.supersónica que se va 
decelerando, produciéndose un choque en el paso brusco del número de Mach Ma > 1 aMa<1 
(véase la Sec. 7.8), actuando el cilindro como difusor. En todo difusor supersónico-subsónico, 
formado por un conducto convergente-divergente, si la presión final es superior a la presión 
crítica p. se producirá un choque en la garganta. A través de la onda hay una discontinuidad 
en la presión y en la velocidad; pero no en la temperatura de estancamiento, que permanece 
constante antes y después de la onda. 

La onda de choque va acompañada de grandes pérdidas de presión. El proyecto de un 
difusor supersónico exige el conocimiento de estas pérdidas para reducirlas a un mínimo. 

Es fácil deducir fórmulas que permiten calcular la velocidad después del choque normal, 
que pasa de repente a un valor subsónico después del choque, en función de la velocidad antes 
del choque: así como la relación de presiones, temperaturas y densidades antes y después del 
choque. Estas relaciones para el aire. suponiendo Y = 1,4, se contienen en la tabla 48 de las 
Tablas de Gas de KEENAN y KAYE (1), utilizando como parámetro Ma, que es el número de 
Mach antes del choque normal. 


(1) Gas Tables, Thermodynamic Properties of Air, Products of Combustión and Component 
Gases. Compressible Flow Functions, 12 reimpresión, New York, John Wiley 1966. Las fórmu- 
las a que aludimos pueden verse en las págs. 211-212 de dicha obra. 
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Así, por ejemplo, la citada fórmula de la velocidad después del choque cy en función de la 
velocidad antes del choque cx se obtiene mediante la ecuación: 


Cx Cy = a? 


Es decir, el producto de la velocidad antes y después del choque es igual al cuadrado de la 
velocidad del sonido. 

Aunque teóricamente el choque normal podría darse, como hemos dicho, en un conducto 
de sección constante, en el caso real, a causa de los efectos de la capa límite, que no se han 
tenido en cuenta, el choque oscila axialmente en el conducto. Para que el choque sea estable 
es menester que haya una discontinuidad o cambio de sección en el conducto. El choque 
normal puede darse a la entrada o en el interior de un difusor en vuelo supersónico y puede 
ocurrir también en compresores de gran velocidad. 

Omitimos por brevedad la deducción de las fórmulas en que se basan las tablas de gas en 
choque normal; pero damos a continuación un resumen de la tabla para y = 1,4 tomada del 
libro citado, 


El difusor supersónico ha de ser diseñado como tal, es decir, se ha de tener en cuenta en el 
diseño el aumento considerable de las pérdidas y disminución del rendimiento, que se origina al 
producirse las ondas de choque. Si el difusor se diseña sin tener esto en cuenta, о sea, si se 
diseña como difusor subsónico, pero se utiliza como difusor supersónico, a la entrada se origina 
una onda de choque, o sea, una discontinuidad en las propiedades del fluído. En la figura 11-3-а 
se representa un difusor de entrada subsónico en la admisión de aire del compresor de un 


TABLA 11-1 
FUNCIONES DEL CHOQUE NORMAL UNIDIMENSIONAL PARA UN GAS PERFECTO 


WETA 


1,00000 1,00000 1,00000 
091177 E 106494 0,99892 
084217 11280 0,99280 
078596 111909 0,97935 
073971 1 12547 0,95819 
0,70109 1,3202 0.92978 
0,66844 | 1,3880 0,89520 
0,64055 14583 0,85573 
0,61650 | 15316 0.81268 
0,59562 16079 0,76735 
057735 i 1,6875 0,72088 
0,56128 17704 0,67422 
0/54706 j 1,8569 0,62812 
0,53441 1,9468 0,58331 
0,52312 2/0403 0,54015 
0,51299 2,1375 0,49902 
0.50387 2.2383 0,46012 
0,49563 2,3429 0,42359 
0,48817 2,4512 0,38946 
0.48138 Г 2,5632 0,35773 
047519 2.6790 0,32834 
0,43496 4,0469 013876 
0,41523 5,8000 0,6172 
037796 co 0 
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- entrada difusor 











(a) (b) 


Fig. 11-3.—Difusores de un turborreactor: a) subsónico; b) supersónico, con las curvas de la 
variación de p, Pror, T, Ttor y c en la admisión. 


turborreactor con las curvas de variación de p, Prot, T, Гот y c desde la admisión hasta la 
entrada de la primera corona móvil; y en la figura 11-3-b, se representa esto mismo para una 
corriente supersónica (Ma >1). Si el número de Mach es pequeño (de 1 a 1,5 aproximada- 
mente), las pérdidas por choque son pequeñas, y pueden aún utilizarse difusores subsónicos. 
A mayores velocidades de vuelo estas pérdidas aumentan rápidamente con perjuicio de la eco- 
nomía del motor. Si el motor está destinado a velocidades de vuelo supersónicas conviene 
emplear difusor supersónico. Este se configura de manera que se provoca en la admisión un 
sistema de ondas oblícuas, en las cuales los parámetro del aire experimentan menor discontinui- 
dad, y las pérdidas son menores. Con el número de ondas de choque oblícuas disminuyen las 
pérdidas; de esta manera provocando dichas ondas de choque, el tránsito de corriente super- 
sónica se realiza con menos pérdidas. 

En los turborreactores, pulsorreactores y estatorreactores la eficiencia del difusor de entra- 
da puede valorarse mediante el llamado coeficiente de caida de presión total 0,5; del difusor. 
Cuanto mayor sea Otot tanto mayor será la presión lograda a la salida del difusor. 
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(а) 
(5) 
Fig. 11-4.—Tipos de difusores supersónicos: 
a) con compresión exterior; b) con compresión 
(c) interior; c) con compresión mixta. 





Si designamos con el subíndice 7 la salida del difusor, con el subíndice 0 la presión en 
la corriente imperturbada, y con el subíndice tot los parámetros de estacamiento, el coefi- 
ciente 01,1 se define así: 


оло! 


Рага Ма =3 el valor aproximado de este coeficiente es: 


con un salto normal Otot = 0,328 
— 1 salto oblícuo y 1 normal 0101 70,600 
— 2obliícuos y 1 normal 0101 70,760 
— 3 oblícuos y 1 normal оо 70,870 


En la actualidad, por ejemplo, con Ma = 2,2 pueden alcanzarse valores de Otot = 0,90 y 
aún mayores. 
En la figura 11-4 se muestran los tres tipos de difusores supersónicos: 
a) Difusor con compresión exterior (figura 11-4-a). Consta de carcasa exterior y cuerpo 
central con cono escalonado. El sistema de ondas oblícuas se establece delante del plano 
de entrada. 


Fig. 11-5.—Difusores isentrópicos: (a) de com- 
presión interior; (b) de compresión exterior, 
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b) Difusor con compresión interior (figura 11-4-b). Las ondas se crean en el interior del 
difusor. 


c) Difusor con compresión interior y exterior (figura 11-4-c). 


Las figuras 11-5 representan respectivamente difusores de compresión interior y exterior, 
en los cuales la forma del difusor es tal que el número de saltos se multiplica de tal manera 
que teóricamente se obtiene una compresión continua (isentrópica): de ahí el nombre que 
reciben este tipo de difusores. Su rendimiento es altamente elevado. 


Los álabes fijos y móviles de un TC (o en general de las TMG) actúan como difusores; en 
contraposición a los de las TT (o en general de las TMM) que actüan como toberas. La utili- 
zación de coronas supersónicas en los TC permite obtener grandes elevaciones de presión por 
escalonamiento, con la ventaja muy estimable en aeronáutica de reducción de peso de la má- 
quina. Para comprender la importancia y significado del compresor supersónico basta ver que 
con un número de Mach Ma = 2, y difusión completa (estancamiento) se consigue una rela- 
ción de compresión isentrópica de 7,72, mientras que con Ma — 0,85 sólo se llega a 1,62. Del 
compresor supersónico se volverá a tratar más adelante en la Sec. 16.10. 


Ч ammi eros „зе 
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Clasificación de los TC. Refrigeración 
de los TC. Estudio y proyecto del 
TC radial 





12.1. Introducción 


La compresión de los gases, y muy especialmente del aire, es un proceso indus- 
trial muy frecuente. Si los caudales del aire o gas son relativamente elevados, y 
las presiones no excesivas, el TC aventaja al compresor alternativo y rotativo de 
desplazamiento positivo. 


Estas son las ventajas de los TC en comparación con los compresores alter- 
nativos: 


— construcción compacta; 

— volumen de máquina reducido; 

— seguridad de funcionamiento; 

— entretenimiento prácticamente nulo; 

— carencia de desgaste; 

— piezas de recambio superfluas; 

— escasa cimentación; 

— montaje sencillo; 

— marcha exenta de vibraciones; 

— regulación progresiva fácil; 

— carencia de vibraciones en los conductos de gas; 

- empleo para su accionamiento de motores eléctricos normales de rotor en 
cortocircuito; 

— débil consumo de corriente eléctrica en el arranque; 


— carencia de problemas de mezcla del aceite de lubricación con el gas. 


Todas estas ventajas justifican la introducción del TC en la industria y su pe- 
netración cada vez mayor en el campo hasta ahora reservado a los compresores 
alternativos, sobre todo cuando se requieren caudales elevados. 


Gracias a las investigaciones realizadas para el desarrollo del compresor axial, ya 
mencionadas en la Sec. 1.8.1 y a las desarrolladas con todo tipo de compresores, 
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el TC invade cada vez más, como hemos dicho, la zona de aplicación antes reser- 
vada a los compresores alternativos. (Véase fig. 12-1) 


Mencionemos alguna de estas investigaciones 


a) Se investiga experimentalmente la dependencia del número de Reynolds de la pérdida 
de presión a la entrada de la corona directriz y en el enrejado del rodete en los TC axiales; 
b) se estudia la erosión de los álabes en función del grado de reacción; c) se investiga el origen 
del ruido (1), por resonancia acústica y su dependencia de la distancia de la lengua del difusor 
del rotor, y se estudian los medios para su disminución; d) se llevan a cabo estudios analíticos 





Fig. 12-1.—TC experimental de la firma GHH, Alemania para la impulsión de una mezcla de 
5% de Exafluoruro de Uranio (UF¿) y 95% de H5: Caudal volumétrico en la aspiración 34500 
m? /h; presión de entrada 0,193 bar; idem de salida 0,809 bar; temperatura de entrada 40 °С; 
potencia de accionamiento 505 kW. A causa de la agresividad y toxicidad del gas impulsado y 
del peligro de incendio han sido cuidadosamente disehadas sus empaquetaduras y cierres her- 








méticos 

(1) Véase Н. KARRER, Compresor Noise Reduction, “Brown Boveri Review, nn. 6 y 7 
1963. Véase también EHRICH, F. F. Accoustic Resonances and Multiple Pure Tone Noise in 
Turbomachinery Inlets. “Journal of Engineering for Power, Transactions of the ASME, October 
1969, Págs. 2 62" 

Pueden verse las interesantes investigaciones sobre las causas del ruido y su eliminación en 
todos los TC en GORDZIELIX, H., Algemeine Probleme der Gerduschentstehung und-Bewer 
tung bei Pumpen und Verdichtern oblemas generales del origen del ruido y su valoración 
en bombas y compresores), "Pumpen und Verdichter Inform. п. 2 (1968) 4-9" 
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y experimentales sobre las vibraciones de los álabes axiales, así como sobre los esfuerzos en 
los pies de fijación de los mismos (1) 

El campo de aplicación de los TC radiales se extiende más y más cada día (2', En los Т 
axiales siguen en aumento las potencias máximas unitarias por encima de los 50000 kW. Ya 
en julio 1971 la firma Mitsui Shipbuilding and Engineering Co. de Tokio entregó a la Kimitsui 
Iron Works un TC axial de 54000 kW, 9200 mi min, €,—5,8 

En la fig. 12-2, puede verse el TC Centac construido por la firma Ingersoll- 
Rand. Segün tipo puede tener de dos a cinco escalonamientos, estando la presión 
de descarga segün tipo comprendida entre 2,76 y 22,4 bar, impulsando caudales 
de 2125 a 21250 m? /h. La fig. 12-3 representa un corte longitudinal del mismo, 


en el que puede verse lo compacto de la construcción con inter y prerrefrigerador 
incorporados y separador de humedad. Cada rodete gira a su velocidad óptima, 





Fig. 12-2,—Moderno y compacto TC Centac construido por Ingersoll - Капа 


gracias a un piñón individual por escalonamiento, conducido por un engranaje 
común. 


En la figura 12-4 puede verse un TC axial de tipo industrial. Conforme a lo 
dicho en la Sec. 1.8.1 los TC se clasifican en soplantes o turbosoplantes y tur- 


(1) ARM 
ren von Gasturbinen, (Nuevas investigaciones sobre vibraciones de los álabes en los compresores 
de las turbinas de gas), "Konstruction 20, 1 (1968) 153-154" 

(2) ZARALEV, JU. I, Methods of Extending the Range of Operating Modes of Centrifugal 
Compressors, “Thermal Engineering 16,1 (1969) 77/82" 





TRON, E. K., Neue Untersuchungen über Schaufelschwingungen bei Kompresso 
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Fig. 12-3.—TC Centac de la fig. 12-2 seccionado 


bocompresores propiamente tales, según que la relación de compresión sea o no 
inferior a los valores de 1,1 a 4 (este límite obviamente es convencional). Los 
primeros carecen de refrigeración y constan generalmente de un solo escalona- 
miento. Los segundos suelen ser refrigerados y de múltiples escalonamientos. Los 
TC de los motores-TG no suelen refrigerarse, porque no conviene ceder al refri- 
gerante en el TC un calor que la cámara de combustión habrá de suplementar 
después, aumentando el gasto de combustible. 


La siguiente clasificación de los turbosoplantes es sólo orientativa: 


soplantes de ВЕ 2 ‚ € 


soplantes de MP. га 





soplantes de AP. . : є, 


El número de revoluciones de los turbosoplantes varía de 3000 a 21000 rpm. 


En la fig. 12-5 puede verse un turbosobrealimentador, que consta de una TG 
libre accionada por los gases de escape del motor principal, la cual acciona a su 
vez un TC (véase la Sec. 1.8.3). 


12.2. Clasificación de los TC. Comparación entre los TC radiales y axiales 


Los TC se clasifican según la dirección del flujo como las restantes TM (véase 
la Sec. 1.6) en los tres tipos siguientes: 
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Fig. 12-4.—TC axial industrial para una planta siderurgica, construido por DEMACG, Alemania, 
de seis escalonamientos para un caudal volumétrico de 100.000 m?/h y una presión final 
de 5 bar 
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Fig. 12-5.—Eje de un turbosobrealimentador ККК con la TG accionada por los gases de escape 
y el TC accionado por la TG. 


a) Radiales. БЕ 

b) Diagonales (semiaxiales, radio-axiales о de flujo mixto). 

c) Axiales. 

En la figura 12-6 pueden verse los cortes meridionales de estos tres tipos. 


Los dos primeros se denominan compresores centrífugos. Los compresores 
axiales no son compresores centrífugos. Los compresores diagonales no han sido 
hasta los tiempos actuales muy corrientes. Su teoría fundamental no difiere de la 
de los compresores radiales. (Véase la fig. 12-7). 

El diseño especifico del rodete de doble curvatura característico de las TM diagonales 
no se emprenderá en este volumen; sino en otro volumen consagrado al estudio y diseño 


de las turbomáquinas hidráulicas, ya que el método de cálculo es análogo al empleado en 
las bombas y turbinas hidráulicas diagonales (Francis) 





(a) (b) (c) 


FIG. 12-6.—Corte meridional de un TC: a) radial; b) diagonal; c) axial. 
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Todo lo que se dice en este capítulo sobre TC radiales es aplicable igualmente 
a los diagonales, es decir, es válido para todos los TC centrífugos. Así mismo, el 
diseño de un TC diagonal puede dividirse en dos partes. En la primera se diseñan 
las magnitudes fundamentales, según el procedimiento de cálculo que explicare- 
mos en la Sec. 12,11 para los TC radiales. En la segunda se emprende el diseño de 
los álabes de doble curvatura, que por la razón mencionada, omitiremos aquí. 

En el Cap. 16 se tratará más particularmente de los TC axiales. En el capítulo 
presente, después de comparar en esta sección los TC centrífugos con los axiales 





Fig. 12-7.—El TC diagonal o radio-axial X-Flo de la figura está construida por la firma Ingersoli- 

Rand, USA y puede suministrar de 2 a 3 veces el caudal de un TC del mismo diámetro con un 

rendimiento 5% mayor. Se utiliza para humos, gas altos hornos, plantas de desulfurización, in- 
dustrias de productos farmaceúticos y alimenticios, tuneles de aireación, etc... 
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se estudiarán los TC centrífugos. En las Secs. 12.6, 12.7 y 12.8 se estudiará la 
frigeración tanto de los TC centrífugos como de los axiales. 


Comparación de los TC centrífugos y TC axiales. 


El TC centrífugo, cuyas características principales pueden verse en la fi; 
ra 12-8, tiene las siguientes ventajas sobre el TC axial: 


a) mayor robustez y, por tanto, mayor seguridad en la explotación; 
b) menor número de escalonamientos; 


c) mayor facilidad de alojamiento de los interrefrigeradores en el TC 
frigerado; 


d) mayor estabilidad de funcionamiento, por lo que respecta al fenóme 
de bombeo (véase pág. 911). 














Fig. 12-8.—El compresor сепігіѓиро de la serie RB (seccionado verticalmente) de la firma C 
per-Bessemer de mültiples escalonamientos, que se construye para caudales de 2.700 m? /mir 
presiones elevadas, encuentra aplicación en las industrias petroquímicas, químicas y refiner 
en túneles aerodinámicos, etc...: 1. Cojinete de empuje de doble cara; 2. Laberintos recam! 
bles; 3. Admisión; 4. Rodetes soldados de acero aleado forjado; 5. Diafragmas fundidos; 6. C 
junto de álabes directrices recambiables; 7. Descarga; 8. Embolo equilibrador; 9. Cojinete rad 
10. Cierres; 11. Carcasa exterior (de acero forjado, fundición de acero o aleaciones especial 
12, Eje del rotor; 13. Drenajes de la carcasa; 14. Tapa final de la carcasa. 
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El ТС axial ofrece por el contrario las siguientes ventajas con relación al TC 

radial: 

a) mejor rendimiento; 

b) para un mismo caudal y presión mayor nümero de revoluciones; 

c) en general, el compresor axial tiene menos volumen, menos superficie 
frontal, y menos peso para igualdad de gasto másico y de relación de com- 
presión. Esta ventaja es excepcionalmente importante en aviación, e histó- 
ricamente, como ya se dijo en la Sec. 1.8.1, constituyó el estímulo para la 
evolución del TC axial con destino a los turborreactores. 


La ültima ventaja se hace patente en el campo de las relaciones de compresión 
elevadas y de las grandes potencias. Por esta razón, los TC de los motores-TG 
de gran potencia suelen ser axiales y los de los motores-TG de pequeña potencia, 
radiales. Por lo que respecta a la relación de compresión, si ésta es pequeña, podrá 
lograrse con un TC radial de un solo escalonamiento, con lo cual el peso y volu- 
men de la máquina será menor que si se empleara un TC axial, que necesariamente 
tendría que ser de varios escalonamientos. La relación de compresión por escalo- 
namiento es: 


escalonamiento TC radial: máxima realizable: de 3 a 5 
valores normales: de 1,5 a 2,5 


escalonamiento TC axial: máxima realizable: de 1,5 a 2 
valores normales: de 1,05 a 1,2 








1,0 ARE 
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Fig. 12-9.—Curvas típicas de rendimiento a cargas par- 
ciales de un TC: a) radial; b) axial. 
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Rendimiento de los TC radiales y axiales 


Aunque el TC axial tiene mejor rendimiento que el radial, es en contraposición 
mucho más sensible a la variación de la carga, y su rendimiento disminuye más 
rápidamente al variar las condiciones de funcionamiento con relación al punto de 
diseño. Es decir, la curva de rendimiento en función del caudal del TC radial es 
más plana (véase la fig. 12-9). En la figura 12-10 pueden verse las curvas caracte- 
rísticas (relación de presiones рғ /р en función del caudal volumétrico Qe а la 
entrada de la máquina, a diferentes números de revoluciones) correspondientes 


TITO 


qe 


^g 


e 6i р 
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El TC axial ofrece por el contrario las siguientes ventajas con relación al TC 

radial: 

a) mejor rendimiento; 

b) para un mismo caudal y presión mayor nümero de revoluciones; 

c) en general, el compresor axial tiene menos volumen, menos superficie 
frontal, y menos peso para igualdad de gasto másico y de relación de com- 
presión. Esta ventaja es excepcionalmente importante en aviación, e histó- 
ricamente, como ya se dijo en la Sec. 1.8.1, constituyó el estímulo para la 
evolución del TC axial con destino a los turborreactores. 


La ültima ventaja se hace patente en el campo de las relaciones de compresión 
elevadas y de las grandes potencias. Por esta razón, los TC de los motores-TG 
de gran potencia suelen ser axiales y los de los motores-TG de pequeña potencia, 
radiales. Por lo que respecta a la relación de compresión, si ésta es pequeña, podrá 
lograrse con un TC radial de un solo escalonamiento, con lo cual el peso y volu- 
men de la máquina será menor que si se empleara un TC axial, que necesariamente 
tendría que ser de varios escalonamientos. La relación de compresión por escalo- 
namiento es: 


escalonamiento TC radial: máxima realizable: de 3 a 5 
valores normales: de 1,5 a 2,5 

escalonamiento TC axial: máxima realizable: de 1.5 a 2 
valores normales: de 1,05 a 1,2 
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Fig. 12-9,—Curvas típicas de rendimiento a cargas par- 
ciales de un TC: a) radial; b) axial. 





la 


Rendimiento de los TC radiales y axiales 


Aunque el TC axial tiene mejor rendimiento que el radial, es en contraposición 
mucho más sensible a la variación de la carga, y su rendimiento disminuye más 
rápidamente al variar las condiciones de funcionamiento con relación al punto de 
diseño. Es decir, la curva de rendimiento en función del caudal del TC radial es 
más plana (véase la fig. 12-9). En la figura 12-10 pueden verse las curvas caracte- 
rísticas (relación de presiones pe /pe en función del caudal volumétrico Qe a la 
entrada de la máquina, a diferentes números de revoluciones) correspondientes 


P 


y ms 


482 TURBOMAQUINAS TERMICA! 





Qen Qe 





Fig. 12-10.—Curvas características de un TC: a) radial; b) axial, con las curvas límites de bombe 


a un TC radial y axial respectivamente. En el llamado punto nominal o punto d 
diseño (véase Sec. 23.1) determinado por el caudal volumétrico nominal a la er 
^ А : Pr LM ; 
trada О; к, y la relación de presiones nominal (E el rendimiento es máx 
Pe? м 
mo. Este rendimiento máximo en general es más elevado en el TC axial. 


Bombeo de los TC radiales y axiales 


El TC radial tiene una zona de funcionamiento estable mayor. A cada númer 
de revoluciones el caudal sólo puede disminuir, y respectivamente la relación c 
compresión aumentar, hasta un cierto valor límite. El lugar geométrico de k 
puntos de funcionamiento límites es la curva límite de bombeo trazada con рш 
tos en las figuras 12-10. Al disminuir el caudal por debajo de este valor la difusió 
inherente al proceso de compresión es excesiva, se origina el desprendimiento à 
la capa límite, y tiene lugar un flujo de retroceso, acompanado de vibraciones 
ruido, Pues bien, el TC axial es más sensible a este fenómeno, que se conoce co 
el nombre de bombeo. 


Número específico de revoluciones de los TC radiales y axiales 


Los TC centrífugos son máquinas de números específicos de revoluciones 
(véase la Sec. 9.7.4 y la fig. 9-2) inferiores a los de los TC axiales. El TC centi 
fugo de admisión sencilla puede diseñarse hasta caudales mínimos de 500 m?, 
y con admisión doble (fig. 12-15-c) pueden alcanzarse caudales de 290000 m?/ 
Por el contrario los TC axiales exigen caudales superiores a los 1440J m? /h y pu 
den construirse para caudales superiores a 1000000 m? /h. La posibilidad de co 
seguir un funcionamiento estable limita en ambos tipos de TC la relación total: 
compresión practicamente realizable en un solo cuerpo o carcasa. Así con los 1 
centrífugos pueden alcanzarse relaciones de compresión de 10 a 12. Por el conti 
rio con los TC axiales no es fácil alcanzar en un solo cuerpo una relación : 
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compresión mayor de 6 a 8. Los TC radiales se construyen actualmente hasta una 
presión final de 600 bar y los axiales hasta 50 bar. 


Incremento de presión en los TC radiales v axiales 
Segün la ecuación de Euler [Ec. (5-33)] en los 7C axiales el incremento de 
presión producido en el rodete se debe solamente al retraso de la corriente, es 
2 2 
: rU A ер ы hee е ә 28 
decir, al término Басры . ya que el otro término que figura en dicha ecuación 
representa tanto en el TC axial como en el centrífugo el incremento de energía 
cinética en el rodete. En cambio en los ТС radiales este incremento se debe en 
primer lugar a la fuerza centrífuga, que origina un incremento de presión expresa- 
on ши 3 
do por el término TEE y luego secundariamente al retraso de la corriente 
w? — wł 
Я TUNE Jade 1 2 E А 
(efecto de difusión), expresado por el término 2 ‚ Para mejorar el rendi- 
miento muchas veces se prescinde de este segundo término; mientras que en los 
TC de álabes curvados hacia atrás (fig. 12-16-a) suele buscarse también un peque- 
ño retraso de la corriente. 


Paradojicamente el aumento de presión en un TC se consigue más eficientemen- 
te en la corona móvil que en la corona fija, ya que en la primera, como hemos 
2 2 

Wi WE 


dicho, además del efecto de difusión, debido al término ‚ que es difícil 


conseguir con buen rendimiento, se dispone del efecto de la fuerza centrífuga, de- 
2 2 
: тыч AN : 2: a AM Я 
bido al término 550 pérdidas mínimas. En la corona fija sólo se dispone 
Em vi 


e 
del efecto de difusión 22 ‚ que tiene mal rendimiento. De ahí que el TC га- 


dial. gracias al término debido a la fuerza centrífuga, es más apropiado a las 
grandes presiones, las cuales se consiguen aumentando las rpm y la relación de 
diámetros d;/d,. 

El salto a.i. máximo de un escalonamiento radial es aproximadamente el triple 
del de un escalonamiento axial. De donde se deduce que para el mismo incremen- 
to de presión un TC axial requiere aproximadamente el triple número de escalo- 
namientos que un TC radial. 


Los TC axiales pueden construirse más compactamente, ahorrando volumen y 
peso, ya que no necesitan canales para dirigir el flujo desde la periferia a la boca 
del rodete siguiente como los TC radiales. 


Al tener el flujo menos inversiones y desviaciones el TC axial tiene menos 
pérdidas y mejor rendimiento (un 10% superior) que el TC radial. 


Los rendimientos que suelen alcanzarse en los TC actuales, según tipo y €c. 
son los siguientes: 
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Tipo є, Rendimiento 
refrig. múltiples esc. 5al0 Tiot refri. = 0,55 a 0,8 
un escalonamiento 1,3802 n; = 0.65 a 0,88 
soplante AP 1 esc 2,5a4 Tot ad = 0,60 a 0,82 
soplante MP 1 esc LZEZS Tio: ag =0,62 a 0,85 
soplante BP 1 o más esc. 1,1a1,5 Tiotad = 0.68 a 0,88 
esc. de TC axial 1.05 a 1,2 Ni. = 0,86 a 0,92 


En la actualidad el TC radial es sustituido más y más por el TC axial. 

El TC radial: a) en los turborreactores apenas se emplea, a causa de su mayor 
superficie frontal que el TC axial; b) en las restantes aplicaciones el TC radial se 
emplea casi solo en la gama de potencias hasta unos 500 kW, o en casos particula- 
res hasta aproximadamente 1500 kW; c) sus construcciones más frecuentes son en 
uno o dos escalonamientos, con admisión sencilla o doble. 


Resumen características de los TC radiales 
(Figura 12-11) 


a) velocidades periféricas máximas en el primer escalonamiento: 450 a 500 m/s; 
b) ángulos 8›: 50 a 90° (muy frecuente 8; = 90°: álabes de salida radial); 


с) relación de compresión 


Fig. 12-11.—Para la liquefacción y gasificación 
del carbón se emplean compresores de aire, oxf- 
geno y nitrógeno de gran potencia, E! TC de la fi- 
gura es el mayor TC de Oxigeno del mundo de 
12150 kW facbricado por la firma Sulzer, de Suiza 
instalado en una central de gasificación del carbón, 
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- de ип escalonamiento ........... 1,7 a 3 (a veces hasta 5) 
— TC de escalonamiento único ...... <5 
— TC de dos escalonamientos ....... <7 


d) caudal másico: 
= aspiración sencilla .............. x 30 kg/s 
aspiración doble | -...2:.. an x 60 kg/s 


Resumen caracteristicas de los TC axiales 
El TC axial se tiende hoy a emplear con exclusión de los TC radiales en avia- 
ción y en centrales eléctricas y cada vez más en las restantes aplicaciones, que 
enumeramos en la sección siguiente (véase fig. 12-12). 
a) velocidades periféricas máximas en el primer escalonamiento: 250 a 350 m/s: 
b)coeficiente de presión de un escalonamiento: 0,6 a 1; 
c) relación de compresión de un escalonamiento: 1,1 a 1,2 (a veces hasta 1.3); 
d)nümero de escalonamientos: 
= para ec = 6 z=10a12 
— para e, = 12 z716a18 


12.3. Descripción del TC centrífugo 


a) El gas entra en el compresor por el dispositivo de admisión, que debe garan- 
tizar una entrada uniforme del mismo en el rodete con un mínimo de pérdidas. 
Este dispositivo puede ser axial o acodado. La entrada en el rodete sin rotación 
(ci, = 0) es el caso más frecuente (véase triángulo de velocidades de entrada en 
las figuras 12-17 y 12-13); otras veces le comunica al gas una contrarotación 
(ci, > 0), o una rotación (cj, < 0), para lo cual se establece una corona direc- 
triz fija antes del rodete, dotada de álabes, que establecen el ángulo de entrada 
más conveniente en cada caso. En algunos TC de precio elevado, pero de gran 
rendimiento a cargas intermedids, se establece un difusor, a base de una corona 
directriz de dlabes orientables a la salida, que sirve además para regular el caudal. 
(Véase la fig. 12-14). 


En la parte inferior izquierda de la figura 12-13, correspondiente a un TC cen- 
trífugo, se representa la vista desde arriba del desarrollo cilíndrico en el radio 
гу. junto con el triángulo de velocidades para una entrada sin rotación (cj, = 0). 


b) El rodete consta de un cierto nümero de álabes, que se fijan solamente al 
cubo del rodete, como en la figura 12-15-a, que representa un rodete abierto; о 
bien se fijan en un solo disco a un lado del mismo, como en la figura 12-15-b, 
que representa un rodete semiabierto de simple aspiración; o a uno y otro lado 
del disco, como en la figura 12-15-c, que representa un rodete semiabierto de 


486 TURBOMAQUINAS TERMICAS 





Fig. 12-12.—Rotor de alta presión de la TG de Helio de Oberhausen, Alemania, que contiene 
el TC de alta presión de 15 escalonamientos forjado de acero al Cr y la TG de alta presión de 
7 escalonamientos de aleación de Cr - Ni de alta resistencia térmica 
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Fig. 12-13.—Rodete de salida radial y entrada axial con el triángulo de velocidad a la entrada. 


doble aspiración “Y; o bien finalmente se fijan entre la superficie anterior 1 y 
posterior 2, como en la figura 12-15-d, que corresponde a un rodete cerrado. 

El tipo abierto (fig. 12-15-a) tiene mal rendimiento y poca resistencia, permi- 
tiendo solamente velocidades periféricas muy pequeñas: por lo cual cada vez es 
menos empleado. 





Fig. 12-14.—TC centrifugo Escher Wyss, Suiza, sin la caja espiral. El caudal es regulado por el 
giro de los álabes del difusor: a) posición abierta; b) posición cerrada. 


(1) A esta construcción se recurre cuando el caudal volumétrico en la aspiración es superior 
а los 30 a 50 m? /s. 
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Fig. 12-15.—Tipos de rodetes: a) abier- 
to; b) semiabierto de simple aspiración; 
с) semiabierto .de doble aspiración; 


(a) (b) (c) (d) d) cerrado. 





El tipo cerrado (fig. 12-15-d) tiene buen rendimiento; pero es de difícil cons- 
trucción y sólo permite velocidades periféricas moderadas. 

En los TC centrífugos de alta presión de mültiples escalonamientos con fre- 
cuencia se construyen los dos primeros escalonamientos de doble aspiración, lo 
que tiene la ventaja de optimizar los ültimos escalonamientos para una velocidad 
de rotación dada. El desarrollo en los últimos años ha ido hacia caudales mayores 
y hacia relaciones de compresión por escalonamiento mayores también. Lo prime- 
ro se ha logrado aumentando el diámetro de la boca de aspiración, disminu- 
yendo el diámetro del cubo y aumentando el ancho del rodete y la velocidad de 
rotación. Con ángulos de salida grandes hasta de 90° y grandes velocidades de ro- 
tación se consigue lo segundo. 


El tipo semiabierto, como vamos a ver enseguida, es hoy muy empleado. 


El parámetro fundamental que caracteriza el álabe de un TC es el ángulo de 
salida 8, y, según él, se clasifican los álabes en: 


álabes curvados hacia atrás, 8, < 90° (fig. 12-16-a). 
álabes curvados hacia adelante. 85 > 90° (fig. 12-16-b). 
álabes de salida radial, $, = 90° (fig. 12-16-c). 





(a) (b) (с) 


Fig. 12-16.—Rodete de TC con álabes: a) curvados hacia atrás; b) curvados hacia delante; c) de 
salida radial, con el triángulo de velocidad de salida en cada caso. 
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La figura 12-17 representa el corte transversal y meridional de un TC radial 
con álabes curvados hacia atrás. Antiguamente todos los TC radiales se cons- 
trufan así. La fijación de los álabes en este caso, a causa del esfuerzo centrífugo, 
exige una construcción del tipo de la figura 12-15-d, es decir, el rodete debe ser de 
tipo cerrado. Aün con ese tipo de construcción la velocidad periférica a la salida 
no suele exceder los 300 m/s. 


cono difusor 


caja espiral 





Fig. 12-17.—TC radial de álabes curva- 

dos hacia atrás: a) corte transversal; 

b) corte meridional; c) triángulos de 
velocidad. 





Modernamente se emplea cada vez más la construcción de la figura 12-18, es 
decir, el tipo semiabierto de la figura 12-15-b, con álabes de salida radial (figura 
12-16-c), pero curvados a la entrada, de tal manera que el ángulo $, de la velo- 
cidad relativa sea el exigido por una entrada radial de la corriente absoluta (o, — 
= 90^). La figura 12-19 representa el corte meridional y transversal de un TC de 
este tipo, junto con los triángulos de velocidad correspondientes. La construcción 
con salida radial reduce los esfuerzos centrifugos prácticamente a esfuerzos de 
tracción; de ahí que para la fijación de los álabes sólo se requiera un disco (ro- 
dete semiabierto). Con este tipo de rodete se obtienen velocidades periféricas 
elevadísimas, pudiéndose llegar a los 500 m/s. 


c) El sistema difusor consta de uno o varios órganos fijos. cuya misión es 
recuperar una parte de la energía cinética a la salida del rodete, o lo que es lo 
mismo conseguir con el mejor rendimiento posible, a expensas de la energía ciné- 
tica que crea el rodete, un incremento adicional de presión. 


El sistema difusor suele constar al menos de una caja espiral, a la cual se anade 
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Fig. 12-18.—Rodete de TC con álabes de salida 
radial, curvados a la entrada, del tipo 
semiabierto 





con frecuencia uno de los siguientes elementos: corona directriz o cono difusor, 
o los dos simultáneamente. 

El sistema difusor de la figura 12-17 consta, por ejemplo, de caja espiral y cono 
difusor. El compresor de la figura 12-19 posee una corona directriz con dlabes, 
con lo cual mejora grandemente el rendimiento de la difusión. En diseños más 
sencillos se dispone una corona directriz sin dlabes; reduciéndose a veces la coro- 


t corona directriz 
con álabes C3 


\ 








Fig. 12-19.—TC radial con álabes del 
rodete curvados a la entrada y salida 
radial de la corriente relativa (Lriángu- 
lo de entrada rectángulo en a y trian- 
gulo de salida rectángulo en f: este ti- 
po de triángulos es frecuente en los TC). 
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na directriz meramente a una caja de paredes paralelas. La sensibilidad de esta 
última corona sin álabes a los cambios de régimen es mucho menor; pero el ren- 
dimiento en el punto nominal o de diseño es también inferior. 


La Ec. (12-7), que se deduce más adelante, demuestra que la velocidad perifé- 
rica а la salida del rodete u, es un factor decisivo en la presión pz alcanzable en 
el rodete. Como siempre. la resistencia del rodete a los esfuerzos centrífugos 
limita esta velocidad. v consiguientemente la relación de compresión máxima 
alcanzable en un TC centrifugo, que puede, sin embargo. en casos particulares 
alcanzar el valor de 4 y aun mayor. 

La velocidad máxima uz en los rodetes de fundición de hierro está limitada 
à unos 40 m/s: mientras que en los rodetes de acero puede llegar hasta 300 m/s. 
En construcciones especiales con aceros aleados se llega hasta 500 m/s. En los 
turbosoplantes la Umax oscila entre los 90 y los 120 m/s. 





TC múltiple o de varios escalonamientos 


Colocando en serie cuantos rodetes sean precisos. como en los dos representa- 
dos en la figura 12-20. la relación de compresión total del TC es igual al producto 
de las relaciones de compresión de cada escalonamiento, y si la relación de com- 
presión es la misma para todos los escalonamientos. igual a la n-sima potencia de 
dicha relación de compresion, siendo n el número de escalonamientos. 

En la figura 12-20: E es la entrada en el rodete; R los álabes móviles del rodete; 
F la corona directriz con álabes fijos, que a expensas de la energía cinética del 
gas incrementa la presión del mismo; rodeando el diafragma D de separación 
de los dos escaronamientos se encuentran el conducto inversor sin dlabes 1. de 
donde pasa el gas a la corona directriz de flujo centripeto C, que constituye el 
elemento característico de los TC de varios escalonamientos, Estos álabes sirven 





Fig. 12-20.—TC radial de varios escalonamien- 
tos en: a) corte meridional; b) corte transversal. 
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para conducir el gas a la entrada del rodete siguiente con la misma velocidad 
aproximadamente en módulo y dirección que tenía a la entrada del primer rodete 
(generalmente la entrada en todos los rodetes es sin rotación, c4, = 0). 

Si la relación de compresión es pequena suelen construirse todos los rodetes 
iguales y con el mismo diámetro exterior. Entonces el salto entálpico en todos 
los rodetes es igual; pero la relación de compresión no. debido al aumento de 
temperatura con la compresión. 


12.4. Aplicaciones de los TC centrífugos y axiales 

Al aumentar la capacidad de las plantas de aire acondicionado, de la industria 
química etc... (1 se requieren caudales, cada vez mayores y por tanto máquinas de 
nümero de revoluciones específico más elevado, desplazando más y más en mu- 
chas aplicaciones el TC centrífugo al compresor alternativo, al paso que aquél a su 
vez es reemplazado más y más por el TC axial. Mencionamos entre las aplicaciones 
más importantes las siguientes: 

1) TC para TG destinadas a motores de autobuses v coches, en las que se re- 
quiere funcionamiento estable, en condiciones de servicio muy variables. 

2) Turbosoplantes de circulación de gases en las centrales nucleares. 2). 

3) TC para gas natural en gasoductos, en plantas de licuefacción, así como en 
sistemas de inyección para obtener un aumento de producción en los cam- 
pos petrolíferos. 

4) TC para amoníaco, campo hasta hace unos años reservado al compresor 
alternativo, en las grandes centrales de refrigeración y en la fabricación de 
goma sintética. (3) 


un 


TC para gases de síntesis, tales como la mezcla nitrógeno-oxígeno para pro- 
ducir amoníaco, impulsión de gas en el proceso Solvay (4), circulación de 
los gases de síntesis en el proceso de obtención de productos básicos para 
materiales plásticos. 

6) TC para las plantas de desintegración del aire. 


En los últimos 25 años estas plantas han aumentado en capacidad desde unos 
cuantos centenares a más de 2000 toneladas diarias, debido a la gran demanda de 


(1) OPITZ, W., Turbocompressors in the Chemical Industry, “Chemical and Process Engi- 
neering, Julio 1968, Pág. 4”. 

(2) Véase M. ALLEMANN y R. WALTHER, Compresores centriífugos para aplicaciones 
especiales, "Revista Técnica Sulzer, n. 2 (1963) 65-74". 

(3) Las gomas sintéticas son materiales elásticos (llamados elastómetros) de composición 
química y propiedades análogas a las gomas naturales, pero de estructura diferente. La indus- 
tria de neumáticos y de innumerables productos industriales que se fabrican con estas gomas 
sintéticas es muy importante. Estas gomas requieren temperaturas inferiores a 5 °С, de donde 
el empleo de los TC. 

(4) El proceso Solvay, ideado por los hermanos belgas Solvay en 1860, consiste en la doble 
descomposición del bicarbonato amónico y cloruro sódico en cloruro amónico y bicarbonato 
sódico. Mediante este proceso en la industria alcalina, en la que encuentran aplicación los TC, 
se obtienen subproductos diversos. 
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estos productos en las acererías e industrias químicas y petroquímicas. Aumen- 
tando relativamente el caudal en los compresores alternativos, radiales y axiales, 
es lógico que al comienzo de este período los compresores de aire solían ser ra- 
diales y los de oxígeno alternativos; mientras que al final del mismo los TC radia- 
les eran reemplazados por los diagonales y axiales y los compresores de oxígeno 
radiales reemplazaban en el campo de los grandes caudales a los alternativos. La 
figura 12-11 muestra uno de los siete TC de oxígeno mayores del mundo cons- 
truidos por la casa Sulzer para la Compañía SASOL sudafricana. Cada TC impulsa 
un caudal de 72000 m? normales/h a una presión de salida de 36,85 bar abs con 
una potencia de accionamiento de 12150 kW. Años más tarde se añadieron otros 
siete de las mismas características, pero accionados por ТУ. Esta compañía es 
pionera en el mundo en la liquidación del carbón. Previamente se obtiene un gas 
con 85% Ну CO, 13% metano y 2% Му CO). 

7) Minería y producción de hierro y acero. 

8) Refinerías y plantas petroquímicas (incluyendo instalaciones de etileno, 

metanol y ácido tereftálico). 

9) Centrales térmicas con acumulación de aire 

Análogamente a las centrales de acumulación por bombeo en la energía hidroe- 
léctrica, se utiliza también el aire para acumulación diaria o semanal. En estas 
plantas ип compresor accionado por el excedente de electricidad, acumula ener- 
gía llenando un depósito de aire comprimido. La primera central de este tipo 
funciona desde 1984 en Huntorf, RAF. Esta planta consta de una TG de 290 MW, 
de un motor/generador de 290 MW y de un grupo de TC de 60 MW de construc- 
ción axial en la zona de BP y radial en la de AP con un engranaje de reducción 
intermedio. О). 


12.5. Relación de compresión de un escalonamiento adiabático de TC centrífugo 


La relación de compresión e, obtenida en un escalonamiento que consta de 
rodete y difusor (2?, será: 


donde subíndice 1 — entrada en el rodete; 
2 — salida del rodete y entrada en el difusor; 
3 — salida del difusor. 


(1) FRUTSCHI, H., Rendement de la production thermique d 'électricité dans les centrales 
thermiques avec réservoir d'air, "Brown Boveri Revue 72, 3 (1935) 125-129”; ZAUGG, P., 
Le diagramme de flux énergétique de centrales avec réservoir d'air non adiabatiques, "Brown 
Boveri Revue 72, 4 (1985) 178-183". Véase también: HOFFEINS, H. Y OTROS, La mise en 
service du premier turbogroupe а gaz avec réservoir d'air, “Brown Boveri Revue 67, 12 (1980) 
465-473". 

(2) Escalonamiento en TMM: corona fija (tobera) y corona móvil; en TMG: corona móvil 
y corona fija (difusor). 
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a) Relación de compresión adiabática en el rodete. 
1.2 Compresión adiabático-isentrópica 
En virtud del primer principio aplicado entre los puntos 1 y 2 (véanse figuras 
12-17 y 12-19) se tendrá: 


с — 
Оз =һ„—һ + S +, (12-1) 


Q,, =0 


(compresor adiabático. o sea no refrigerado, y radiación al exterior nula). 


El trabajo específico comunicado al fluído es en la teoría unidimensional 
(véase Sec. 5.5.) el expresado por la ecuación de Euler, a saber: 


E е Y 
Wiz FW, SU; сы — Uz Cu ^" (12-2) 


Además. muchos gases, el aire por ejemplo, obedecen muy aproximadamente a 
la ecuación de los gases perfectos; por lo cual: 


№; – һ, = (T4 — Ti) (12-3) 
donde С — calor específico medio del gas entre las temperaturas consideradas 9); 
Ta — temperatura final de la compresión isentrópica. 
Sustituyendo las Ecs. (12-2) y (12-3) en la Ec. (12-1) se tendrá: 
c -ci 
= E > шн 
0= Tp (Ta, — с, Ti) EET E + (U; Ciu = Uz Ca) 
y 
1 2 2 
Ta =T,  zZ— 12 (uz с — ui cu) — (ci — eil (12-4) 
20, 
Además, en la compresión adiabático-isentrópica se tiene: 
y-1 
Ta Y 
—5.- (2) Y (12-5) 
Ti Pi 


(1) En la ecuación de Euler para los TC [(5-29)], uz c3, — u, c4, >0 es la energía específi- 
ca comunicada al fluído, siendo цу cj, — uz c3, igual al trabajo periférico que es negativo 
por ser trabajo ejercido en el fluído. Este evoluciona isentrópicamente al ser la compresión 
ideal, alcanzando la presión p5,, que vamos a calcular. 

(2) En la Ec. (12-3) 7, (y lo mismo se diga de las restantes ecuaciones de este capítulo) 
es el valor medio entre las temperaturas en juego. En este libro seguimos el uso corriente de 
adoptar este valor medio en las fórmulas aproximadas de los TC y TG, que no requieren el uso 
de las tablas (véase pág. 93). 
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Llevando este valor a la Ec. (12-4) se obtiene finalmente: 


Pa pı 2 2 + 
Vs 1 tgn 4 l6 Cy = U; сы) — (ci — с) 


(Relación de compresión a.i. en el rodete; gas perfecto, Ep Y Y constantes) 


ecuación importante que relaciona los parámetros termodinámicos con las dimen- 
siones del rodete. con su número de revoluciones, y con la forma de los álabes. 
Esta última se refleja en Cyu у Czy que dependen de ella. 


2° Compresión adiabática real 
En el rotor real adiabático (Q4; = 0) la compresión. aunque по es isentrópica, 
se comprueba experimentalmente que sigue una ley aproximadamente politró- 
pica, y por tanto 


(12-6) 





donde T; - temperatura final real de la compresión: 
n exponente de la politrópica que para el aire suele oscilar en los 
compresores adiabáticos de 1.45 a 1,7 (en un anteproyecto puede 
tomarse aproximadamente n= 1,5), 


El rendimiento interno de la compresión en el rotor se definirá así en función 
de las entalpías: 
ha w 7 h, hot > ha = h; = Ta E Ti 


7 = — - -————— 
бы = о h-h, T;-T, 
0 sea aproximadamente: 


Ta == T, 


T-T, = z 
' 


Teniendo en cuenta esta última ecuación, la Ec. (12-4) se transforma en: 





1 
Т. =Т, + [2 (uz c3, — ш Cu) — (e$ —с})) 
29, õp 
y en virtud de la Ec. (12-6) se tendrá finalmente: 
1 a-i 
LERET L— 12 (0, Cu — Ur Cu) — (ci — с)! (12-7) 
Pi 2 Cp Tli т, 


(Relación de compresión real еп el rodete; gas perfecto, Cp y Y constantes) 
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b) Relación de compresión adiabática en el sistema difusor 

Apliquemos ahora el primer principio entre los puntos 2 y 3 (fig. 12-17) 
Entre estos dos puntos no se ejerce trabajo alguno sobre el fluído. М = 0. 

En la compresión (difusión) a.i. se tendrá: 


- eio cá 
Cp. T; += Cp- T, + — 
2 + 3 


de donde: 





Ta, ci ci 
= 1+ (is ) 
р 2 2): Т; c; 





y en virtud de la Ec. (12-5) aplicada entre los puntos 3s y 2: 
p ci ci 25 
—- [ Е ee ( x T (12-8) 
р, 2 Tp T: с; 


(Relación de compresión a.i. en el difusor; gas perfecto, ср Y Y constantes) 


En la compresión (difusión) real politrópica un razonamiento análogo al uti- 
lizado en la deducción de la Ec. (12-7) nos conduce a la expresión siguiente: 


> e, n 
жы [зы ee di in 129 
pa 2c: T ci и 


(Relación de compresión real en el difusor; gas perfecto, Cp Y Y constantes) 


donde n; — rendimiento interno del difusor, que en primera aproximación pode- 
mos suponer igual al del rodete y al de todo el escalonamiento. 


El rendimiento interno de los compresores estacionarios suele oscilar entre 
0.75a 0,9. 


12.6. Tipos de refrigeración de los TC centrífugos y axiales 

Los compresores de varios escalonamientos suelen ser refrigerados. La refri- 
geración de un compresor puede ser externa o interna. La refrigeración interna 
(continua) en teoría es más eficiente. En ella se provee al estator del compresor 
con cierto número de camisas por donde circula el agua de refrigeración. Cada 
escalonamiento puede ir provisto de dos camisas, como se representa en la figu- 
ra 12-21, entrando el agua de refrigeración por abajo, desviándose a la mitad 
por los tubos exteriores dibujados en la figura, para no atravesar la junta horizon- 
tal del compresor, y saliendo el agua caliente por la parte superior. Esta refrige- 
ración se completa por una circulación del agua por el interior de los diafragmas 
que separan los escalonamientos entre sí. 
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Fig. 12-21.—Refrigeración interna de un TC 
centrífugo (corte transversal). 





a 
La figura 12-22 representa la curva de proceso típica de compresión con re- = 
frigeración interna en el plano Ts: al comienzo de la compresión la curva es una M 


politrópica con n > y, porque al ser la transmisión de calor pequeña, a causa de — | 

la pequeña diferencia de temperaturas entre el gas y el refrigerante allí existente, +. 
la compresión es prácticamente adiabático-irreversible; después la refrigeración Е 

se acerca más a una isoterma, hasta el último trazo de la curva, que representa el g 
proceso en el último escalonamiento del compresor, en el cual la refrigeración, 
que se realiza sólo por un solo lado, es menos eficiente. En los TC modernos al 
aumentar u disminuye el número de escalonamientos y con él la superficie dispo- 
nible para una refrigeración eficiente. Por eso modernamente se prefiere la refri- 
geración externa. 


Fig, 12-22,—Curva de refrigeración interna en el 
plano Ts. 





En la refrigeración externa los escalonamientos se dividen en grupos. El gas a 
la salida de un grupo pasa a un refrigerador de tipo tubular, que permite aumentar 
grandemente la superficie de refrigeración. A continuación pasa el gas al segundo 
grupo de escalonamientos, y así sucesivamente. 
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Fig. 12-23.—Refrigeración exterior des- 

pués del primero y segundo grupo de un 

TC dividido en tres grupos de escalona- 
mientos. 











El diagrama 75 de la refrigeración exterior puede verse en la figura 12-23, que 
se refiere a un compresor dividido en tres grupos de escalonamientos, con refri- 
geración exterior después de cada grupo, excepto del último. Este diagrama 
corresponde a la compresión real. La curva del proceso de compresión en cada 
grupo es una politrópica con n > y, correspondiente a la compresión adiabática 
real. El proceso ideal en cada refrigerador es isobárico; pero en el proceso real 
representado en la figura hay una pérdida de presión, siendo la presión ру a la 
entrada del segundo grupo menor que pp a la salida del primero. Este tipo de 
refrigeración es tanto más eficiente cuanto mayor es el nümero de refrigeradores. 

El compresor de las figuras 12-24 a 12-26 lleva un refrigerador después de 
cada escalonamiento, excepto del último. Al compresor refrigerado después de 
cada escalonamiento se le conoce comercialmente con el nombre de compresor 
isotérmico. La construcción del TC isotérmico es frecuente en grandes potencias, 

El rendimiento de estos compresores isotérmicos es muy elevado; pero su cons- 
trucción es difícil y su precio muy elevado también. 


Finalmente se emplea también la refrigeración mixta o compuesta de la refrige- 
ración interna y externa. 


12.7. Refrigeración interna de los TC centrífugos y axiales: diagramas Ts y pv de 
la compresión adiabática y de la compresión refrigerada interna. Rendi- 
mientos adiabático e isotérmico 

Estudiemos los distintos procesos de compresión primero en el plano Ts (figu- 
га 12-27) y luego en el plano pv (figura 12-28), designando con los sub índices 

E y F la entrada y salida del TC respectivamente. Las energías cinéticas juegan 


aquí un papel secundario y no las tendremos en cuenta. 
Los procesos de compresión más interesantes se pueden reducir a cuatro: 
° compresión a.i. (reversible); 
" compresión adiabática real (irreversible): 
compresión relrigerada ideal (reversible); 
4.” compresión refrigerada real (irreversible). 


o 


1. 
2. 
3i 
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ES 


nach 
[ 93) 






Fig. 12-24,—TC isotérmico de cinco escalonamientos de Brown Boveri con los refrigeradores y 

tubos de refrigeración dispuestos verticalmente. El diseno normal lleva prerrotación a la entrada 

de la primera corona móvil (véase figura 12-25) pero puede construirse con prerrotación antes 

de cada corona. El agua de refrigeración entra por debajo de la máquina. Diseno compacto, 

accesibilidad a los tubos de refrigeración, y elevado rendimiento isotérmico, incluso en cargas 
intermedias son las características principales de este TC. 





Fig. 12-25.—Control manual de prerrotacion del TC isotérmico de la figura 12-24, 
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Fig. 12-26.—El compresor isotérmico de la figura 12-24en el banco de pruebas 


Las dos ecuaciones siguientes expresan el primero y segundo principios, que 
particularizaremos después a cada uno de los cuatro procesos anteriores: 


Q—-Ah-Wc (12-10) 


r 
T- -ds=Q+e (12-11) 


ES 


Recordemos: 

a) La curva del proceso representa el estado del gas durante la compresión 
(aunque estrictamente hablando dicha curva representa los diferentes estados 
de equilibrio por los que pasa el gas durante la compresión en el proceso rever- 
sible solamente). 

TEE Б s 7 а= в! 

b) El área debajo de la curva del proceso fr -ds es, según la Ec. (12-11). 
igual a Q + є E 

c) El área debajo de la isobara entre el punto final de la compresión y el 
punto Fi (figura 12-27) es en todo proceso igual a Ah. Consideremos, por ejem- 
plo..el proceso Е-Е de dicha figura. Por ser la entalpía función de estado Ah = 
= he — he será el mismo, sea cual fuera el proceso seguido para ir de E a F. 





12. ESTUDIO GRAL. DE LOS TC Y PROYECTO DEL TC RADIAL 501 


Calculemos este incremento según el proceso isobárico reversible F — Fi: 


2 3s 3s 
he = he = he — he, > Газны тае 
3i 3i 


-árac—1-—F-Fi 
porque en todo el proceso Fi — F, dp = 0. 


1.2 Compresión a.i. (reversible): 
En figura 1 2-27 proceso E — Fs 
En las Ecs. (12-10) y (12-11): 


О=0, W,=-—Ah= — (hp, — he) = Area c — 1 — Fs — Fi — a. 


Fig. 12-27.—Proceso de compresión a.i., adiabáti- 
ca no isentrópica y refrigerada, en el plano Ts. 








2° Compresión adiabática real (irreversible): 


En Fig. 12-27, proceso E-F. 
En las Ecs. (12-10) y (12-11): 


Wp =— Аһ = – (he —he) 
La fricción será: 
e= Areac— 1 —3—d 


3." Compresión refrigerada ideal (reversible): 
a) Refrigeración imperfecta (no isotérmica): 
En figura 12-27 proceso Е-Е”. 
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En las Ecs. (12-10) y (12-11): 


W'p = — (Ah — Q) = — (área c — E — F' — b + área 
b — F’ — Fi — a) = — (área c Е — Е’ — Fi — а) 


El ahorro de trabajo respecto a la compresión a.i. es el correspondiente al 
triángulo E — F' — Fs. 


b) Refrigeración isotérmica: 
En la figura (12-27) proceso E — Fi. 
En las Ecs. (12-10) y (12-11): 





Wis, = О = агеаа – Еі – Е – с 
El ahorro de trabajo respecto a la compresión a.i. es ahora el correspondiente 
al triángulo Fi — Fs — E. 
4. Compresión refrigerada real (irreversible): 
Consideremos los tres casos siguientes: 
a) Compresión isentrópica irreversible: 
En la Figura (12-27) proceso E — Fs (1. 
En las Ecs. (12-10) y (12-11): 


М= О – дһ = – є – Аһ = – (Ah + е) 


El calor evacuado en la refrigeración en este caso teórico sería igual а la fric- 
ción: mientras que el trabajo sería el Ah incrementado por el valor de esta fricción, 
cuya magnitud no se puede valorar en el diagrama. 

b) Compresión refrigerada real imperfecta (no isotérmica): 
En la figura (12-27) proceso E — Е”. 
En las Ecs. (12-10) y (12-11): 
Wp =0—Ah=/T.ds—e—Ah=- (área E — F’ — Fi ~a — c) — e 
c) Compresión refrigerada real isotérmica: 
En la figura (12-27) proceso E — Fi. 
En las Ecs. (12-10) y (12-11): 
W¡=0—Ah=/ST.ds—e—Ah=- (área c — E — Fi —a) — e 
(1) La misma línea que antes representaba un proceso a.i. ahora sirve para representar un 


proceso isentrópico pero irreversible. La misma advertencia vale para los otros casos que se 
verán a continuación. 
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En los casos b y c tanto el calor evacuado en la refrigeración como el trabajo 
de compresión (negativo) se ven incrementados con relación al proceso ideal co- 
rrespondiente por e, cuya magnitud no puede valorarse en el diagrama. 

Según la Ec. (12-10) el trabajo de compresioón es igual a Ah sólo cuando la 
compresión es adiabática. En este caso, suponiendo gas perfecto y Cp y y constan- 
tes. se tendrá: 


Compresión a.i.: 


Compresión adiabática real: 
Y-1 
a - PY 
Wp = hr = he = С (Te — Te) = Ср (=) ” - 1] 


ya que la compresión adiabatica real sigue aproximadamente una ley politrópica 
con n > y. Por tanto Мр > W,. 

También la compresión refrigerada parcial ideal es politrópica con n < y. Por 
tanto: 








n-1 
Wi = he. — he =T, (Т„.— Te) = 6, Te [(2=) a] (12-12) 
Pe 


Luego: 
М <W, <W, 


En la figura 12-28 se han representado los mismos procesos de compresión en 
el plano ру: compresión adiabático-isentrópica (E — Fs: según la ecuación pv? = 
= cte): adiabática real (E — F: según la ecuación pv"=cte, n >Y. [En unantepro- 
yecto puede hacerse para el aire el exponente n de la politrópica (superadiabático) 
igual a 1,5 (en la práctica oscila entre 1,45 y 1,7)]; isorérmica (E — Fi; según la 
ecuación pv = cte) y refrigeración ideal no isotérmica o politrópica (E—F”; según 
la ecuación ру" = cte; n < y). En un anteproyecto puede tomarse para el aire el 
exponente n de la politrópica (subadiabático) n = 1,3. En la práctica éste oscila 
entre 1,1 y 1,3. El área a la izquierda de la curva del proceso (— fvdp) es el tra- 

(1) En realidad la fórmula deducida del primer principio sería: W, = — (hp, — he) < 0 (el 
trabajo sobre el fluído es negativo). En el estudio de los TC resulta más cómodo muchas veces 
prescindir del signo — de Ah, que está siempre implícito al especificar trabajo de compresión. 
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bajo ideal o real (interno) de compresión en cada caso. Este trabajo es menor en 
la compresión refrigerada incluso real que en la compresión a.i., y tanto menor 
cuanto la refrigeración es más intensa. La compresión ideal es la isotérmica, en la 
cual el trabajo absorbido por la compresión es mínimo. 


Fig. 12-28.—Procesos de compresión diversos 
en el plano ру. 





Recuérdese, sin embargo, como ya dijimos en otro lugar, que no siempre 
la compresión refrigerada resulta ser la más económica, si se considera el rendi- 
miento global de un ciclo. En efecto, el incremento de entalpía es mayor en el 
compresor no refrigerado, y si el aire comprimido ha de entrar a continuación, 
por ejemplo, en la cámara de combustión de una TG este incremento adicional 
de entalpía supone un ahorro de combustible. 


Rendimiento adiabático y rendimiento isotérmico 

Rendimiento adiabático de un escalonamiento de TC o de la unidad completa 
es el mismo rendimiento interno definido por las Ecs. (6-35) y (6-64). 

Este rendimiento puede expresarse también por la siguiente ecuación, que se 
deduce fácilmente de las ecuaciones mencionadas del Cap. 6, si se tienen en 
cuenta las Ecs. (12-5) y (12-6): 


donde e, — relación de compresión. 


El rendimiento isotérmico sirve para valorar la eficiencia de los diferentes 
tipos de refrigeración, y se define así: 


donde Wi, — trabajo ideal de la compresión isotérmica; 
Wp — trabajo real absorbido por el compresor refrigerado. 
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12.8. Refrigeración externa de los TC centrífugos y axiales. 

La refrigeración externa se realiza pasando el gas después de cada escalonamien- 
to (TC isotérmico) o grupo de escalonamientos a un intercambiador de calor (in- 
terrefrigerador); mientras que la compresión dentro de cada escalonamiento o 
grupo sigue siendo adiabática (de ahí el interés del estudio del TC adiabático, aún 
cuando haya refrigeración externa intermedia). 

Estudiaremos la refrigeración externa por medio de la figura 12-29, en la que se 
compara el trabajo ideal de un TC adiabático con el trabajo ideal del mismo com- 
presor de tres etapas de compresión, pero con refrigeración intermedia. Supondre- 
mos que dentro de cada etapa la compresión es adiabática. Despreciaremos tam- 
bién las pérdidas de presión en los interrefrigeradores, representando los procesos 
ai. en cada escalonamiento con y sin refrigeración exterior y los puntos finales 
de la expansión real después de cada escalonamiento con y sin refrigeración asi- 
mismo externa. En la figura 12-29-a se representan los procesos en el plano pv; 
en la figura 12-29-b en el plano Ts y en la figura 12-29-c puede verse el esquema 
de la instalación. En esta figura se ha utilizado la notación siguiente: ] y 2 repre- 
sentan los estados del gas a la entrada y salida de cada grupo, y a, b, c representan 
los estados correspondientes a cada uno de los tres grupos o cuerpos que se ven 
en la figura 12-29-c. Además se designa con (°) el final de la compresión sin re- 
frigeración. Así, por ejemplo, el punto b representa el estado final real del gas 
a la salida del segundo grupo, en el caso en que el gas no pase por refrigerador 
alguno. 





(à) M 





a bi F 


Fig. 12-29.—Refrigeración externa: a) en f 
el plano pv; b) en el plano Ts; c) esquema 
de la instalación. (с) 
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El trabajo de la compresión a.i. del compresor como unidad completa está 
representado en la figura 12-29-a por el área 1—2s—3—4—1. A causa de las pérdi- 
das internas en cada grupo. la suma de los trabajos de compresión a.i. de cada 
uno de los grupos en ausencia de refrigeración será: área 1—a3,— а,— 0, — b} — 
с = 3—4—1. Este trabajo es mayor que el anterior debido al factor de recalenta- 
miento (véase la Sec. 6.8.1). 

En la compresión con refrigeración externa intermedia el trabajo a.i. de com- 
presión en el primer grupo es el mismo: pero en el refrigerador intermedio la tem- 
peratura desciende a presión constante desde la temperatura real Taz a la salida de 
este grupo hasta la temperatura Ту. (Al mismo tiempo desciende el volumen es- 
pecífico en razón directa de la temperatura absoluta). 








Por tanto, el gas se halla a la entrada del segundo escalonamiento en el estado 
b,. siendo el trabajo ал. de compresión del segundo escalonamiento igual en el 
plano pv al área: bi — ba, — 6—5-—b,. El estado real al final de la compresión es 
b;. cuya temperatura es superior a la del punto ba. final de la compresión a.i.. 
a causa de las pérdidas: y así sucesivamente. Se ha supuesto que un refrigerador 
final situado después del ültimo escalonamiento lleva al gas al punto 2, que repre- 
senta el estado del gas a la salida del compresor. 
Se tendrá por tanto (figura 12-29-a): 
a) Suma de los trabajos a.i. de compresión de todos los escalonamientos 
con refrigeración intermedia: área 1—a5,—b, —b;,—c; —C7, 3-41. 

b) Disminución de esta suma (ahorro de trabajo) con relación a la compresión 
a.i. sin refrigeración: área à5,—2s—c5,—c, —b;,—b, —a3.. 

c) Disminución de la misma suma (ahorro de trabajo) en relación con la suma 
de los trabajos a.i. de cada grupo sin refrigeración: área a; —b5,—b5 —c5.— 
ссу —ba, —b, —a;. 


Trabajo interno de un compresor con refrigeración externa 0, 

Concretando al caso de tres etapas de compresión (figura 12-29). designando 
con Ya, Ysp, Ys los saltos a.i. de cada uno de los grupos del compresor refrige- 
rado externamente (por ejemplo Yp = hozs — hp; el del segundo escalonamiento; 
y así los otros dos): y llamando Nia. Nib. Nie a los rendimientos internos del prime- 
ro, segundo y tercer grupo, el trabajo interno de la compresión con refrigeración 
externa W; será: 


Y 
Y. Yu Ne i E 
CIA Eu A RT [(22) ш -1] + 
Mia Tib Nic Nia y—1 








(12-13) 
y-1 


1-1 
1 ; 1 "NV 
bcc Tei [(&y" -1] ea ee e Te (E -1] 
ль yY—1 рм пс у 1 Po 


(1) Se supone en lo que sigue que la diferencia de energías cinéticas específicas del fluído 
antes y después de cada grupo es despreciable, 
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En esta expresión, que se extiende fácilmente a cualquier número de interrefri- 
geradores, se expresa el trabajo real del TC refrigerado en función del exponente 
de la a.i., expresándose las pérdidas por medio de los rendimientos internos. 


Selección de las presiones en los refrigeradores. 

Supongamos ahora un TC con n refrigeradores dispuestos a la salida de cada 
grupo de escalonamientos excepto del último. y por tanto un TC con n + 1 
cuerpos o grupos de escalonamientos. El estado inicial del gas viene determinado 
рог la presión pe y la temperatura Te y la presión final del compresor es рр. 
Despreciando las pérdidas de presión en los refrigeradores y suponiendo que en 
todos ellos se enfría el gas hasta la misma temperatura inicial Tg, y denominan- 
do Paz, Pp. etc... la presión final después del grupo de escalonamientos primero, 
segundo, etc... El trabajo lo expresaremos no por la Ec. (12-13) en función de 
los т; у y sino por la Ec. (12-12) en función de n el coeficiente de la politrópica. 


Así el trabajo absorbido por el primer grupo será: 


n-1 
Wis = Cp Te [G7 1] 
Pe 


y si suponemos que el coeficiente de la politrópica n es el mismo para todos los 
grupos, el trabajo total absorbido por el compresor será: 


n-1 n-i n-1 
w; в тє [ (22) " HEJ E. + (2) 0-1] 
Pe Paz Pan 

















Este trabajo depende, pues, de las presiones Paz. Dna. ... de los refrigeradores. 
Ahora bien, siendo el producto de los términos encerrados en los paréntesis del 
n=l 


corchete constante e igual a (pe /pe )" su suma será mínima, y el trabajo total de 
la compresión será también mínimo, cuando 














Paz _ Pm _ _ Pr 2 
Pe Ра? Pan Pe 


es decir. el trabajo de compresión es mínimo cuando la relación de compresión de 
todos los grupos es igual. Entonces 


Paz Рь; Pez PROL nn 
— — o = —— = = еш 
Pai Phor Per Pe 
z1-— 
ta 7e "*! 


siendo єє — relación de compresión total de un escalonamiento (igual para todos 
los escalonamientos). 
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12.9. Selección del ángulo de salida de los álabes 8, en un rodete radial de 
baja presión 

Despreciando la disminución de volumen específico (1) que se produce en un 
escalonamiento. no teniendo en cuenta pérdida alguna, suponiendo entrada radial 
(с = 0) y aplicando la teoría unidimensional, es posible estudiar muy fácil- 
mente la variación de las características de un escalonamiento radial en función 
del ángulo 85. y deducir conclusiones de tipo cualitativo, que pueden ayudar en 
la selección del ángulo f,. De la discusión que sigue se verá el papel primordial 
que el ángulo #› juega en la cantidad y calidad de la energía trasmitida al fluído 
en una ТМС. 


El despreciar la variación de volumen específico convierte el TC en esta discusión, 
en una TMH generadora, о sea en una bomba o ventilador. 

El error que con esta hipótesis se comete puede ser grande: pero las conclusio- 
nes de tipo cualitativo no dejan de tener interés. La energía trasmitida al fluído 
en un escalonamiento. según la Ec. (5-30), será: 

Ү = Uz С (12-14) 


Del triángulo de velocidades de salida se deduce: 
Cau = Ua — Cam -ctg Ba (12-15) 


y sustituyendo la Ec. (12-15) en (12-14) se tiene: 
с 
Y, =u} (1-2. ctg 82) (12-16) 
и 
Por otra parte. teniendo en cuenta la segunda expresión de la ecuación de 
Euler [Ec. (5-32)], y suponiendo para simplificar que Сул, = Cam. la energía diná- 
mica del rodete vendrá expresada por: 
Ya = cj E ci m Cin * сї = Cin e 
din NES тошу 2 
e introduciendo la Ec. (12-15): 
2 
u с 
Yan ==> (1—27. etg; (12-17) 


El grado de reacción o se podrá expresar así (2): 


(1) El error cometido será tanto mayor cuanto mayor sea la relación de compresión del esca- 
lonamiento. 


(2) Yain (m?/s?, SI) representa la presión dinámica que comunica el rodete al fluído, o 
energía cinética por unidad de masa; la diferencia Yọ, — Ydin representa la energía de presión 
estática por unidad de masa. De esta manera el cociente 


Yu — Yam у Хап 


es el grado de reacción (véase la Ec. 5-37). 
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2 2 
ee ( -E дав, 
uA Y din 2 Us 
a=1 Y 1- 
u ul (: _ 2m t в) 
и; 


según las Ecs. (12-16) y (12-17). 


Por tanto: 





1 с 1 1c 
21-3 (1-2% о) "t5 095 (12-18) 
2 2 
La energía de presión del rodete será: 
ҮШ wi-wi, uo” wi. 
E 2 2 2 2 
D (12-19) 
n uj E ui * wi 1 Cin 
2 2 sen? f, 


Las Ecs. (12-16) a (12-19) nos dan la variación de Yu, Y gin. o e Yp en función 
de $, 

Gracias a las ecuaciones que acabamos de deducir puede verse (fig. 12-30) que 
B, puede oscilar entre un valor mínimo menor que 90° y un valor máximo mayor 
que 90° (siendo los ángulos máximo y mínimo suplementarios). En efecto: 

1) Según la Ec. (12-16) al disminuir 85 disminuye Y, hasta hacerse cero para 


с 
tg Bamin = эп (12-20) 
и; 





Una disminución ulterior de 8; convertiría el TC en TG (Y, cambiaría 
de signo). 


2) Según la Ec. (12-18) el grado de reacción por el contrario disminuye al 
aumentar $7, hasta hacerse cero para 


Car 
2 (82 da = 180° a 82 m їп) 





tg Bamáx = — 








Fig. 12-30.—Valores máximo y mínimo del ángulo B; . 
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Teóricamente puede concebirse un TC con о < 0; pero siendo la finalidad del 
compresor producir un aumento de presión, el rodete con o < 0 produciría sólo 
energía dinámica e incluso transformaría una parte de la energía de presión a la 
entrada en energía dinámica. A continuación el sistema difusor tendría la misión 
de transformar toda esa energía dinámica en energía de presión. Este TC tendría 
un rendimiento inaceptable, por lo cual justamente se establece el límite máximo 
de B8; por la última ecuación obtenida de la Ec. (12-18) mediante la condición 
o=0, 

La discusión se completa con el cuadro siguiente, que se obtiene fácilmente con 
ayuda de las Ecs. (12-16) a (12-19): 


B2min 





Ban <B2 <90° aumenta con aumenta con aumenta con 12702412 


Ba 





f; =90° 2 ) u3/2 


(igual a Y gin) 








90? <6 «o a. aumenta con aumenta con | disminuye con 


Ba Ba B; 











B2 máx 205 0 205 
(igual a Y) 








Todos los escalonamientos que estamos comparando tienen el mismo tamaño 
(d, = cte), las mismas rpm (п = cte) y entrada radial. Cuanto mayor sea el ángulo 
В. mayor será la energía comunicada al fluído en cada rodete Y,, menor el nú- 
mero de escalonamientos necesarios, y más bajo el coste del TC; pero al aumentar 
B4 disminuye el grado de reacción, y siendo el proceso en el difusor de bajo ren- 
dimiento, empeorará en general el rendimiento del TC y la economía en la explo- 
tación. Aquí tambián resulta que la máquina más barata es la más cara en la 
explotación. 

Los ensayos llevados a cabo por Kluge demuestran que los mejores rendimien- 
tos se obtienen con ángulos $2 comprendidos entre 25 y 50° (1. 


Sin embargo, son valores corrientes de 8; en los TC centrífugos los comprendi- 
2 e 
o 
dos entre los 25 y 60". 
Segün la Ec. (12-20), y teniendo en cuenta que 


(1) KLUGE, F., Kreiselgeblase und Kreiselverdichter radialer Bauart (Turbosoplantes y tur- 
bocompresores radiales) Berlín, Springer 1953. 
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Cim zd Com 


с 
tg f, =_} (entrada radial) 





ui 
se tendrá: 
Cim di 
tg Ü2 mín = =— tg B 
2min d; d; 1 
и, — 
а, 








Fig. 12-31.—Rodete Siroco. 


~ 
DD h La imon 


luego el límite inferior del ángulo 85 depende рага un ángulo determinado 8, de 
la relación de diámetros y aumenta al aumentar d, /d,, tendiendo hacia el límite 


Bamin = Bi 


para € = 1. Por esta razón los álabes de los rodetes llamados Siroco se cons- 
2 


truyen siempre con álabes curvados hacia adelante. [Figura (12-31)]. Adviértase 
que el sentido de giro en esta figura es contrario a las agujas del reloj. Este tipo de 
rodete se utiliza más en los ventiladores que en los TC. 
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12.10. Factor de disminución de trabajo de los TC centrífugos 

En el diseño de un TC es preciso calcular a partir de los datos iniciales el salto 
periférico en el rodete, expresado por la ecuación de Euler. que se precisa para 
conseguir la relación de presiones deseada. La determinación de este salto es ne- 
cesaria, porque en la ecuación de Euler se encuentra por decirlo así en germen el 
diseno del rodete. 


El procedimiento a seguir sería el siguiente: a) se lee en el diagrama hs el salto 
a.i. y b) se divide dicho salto por el rendimiento interno para obtener la energía 
comunicada al fluído en el rodete. Ahora bien. si la teoría unidimensional fuera 
cierta, el salto así obtenido sería el expresado por la ecuación de Euler (1). Ahora 
bien, paradójicamente el rodete calculado de esta manera no alcanza en el banco 
de pruebas la presión deseada. Esto se debe a que la teoría unidimensional no es 
más que una aproximación de la realidad. Dicha teoría supone un nümero infi- 
nito de álabes, cuando en realidad en el rodete el número de álabes es necesaria- 


mente finito. 


Fig. 12-32.—Torbellino potencial en el rodete 
de un TC centrífugo. 





Veamos pues, cómo se comporta el rodete con nümero finito de álabes. 

Aunque lógicamente la velocidad relativa a la salida del rodete debería ser w, 
bajo un ángulo 85 igual al ángulo material del álabe a la salida (véase la fig. 12-32), 
la teoría y la experiencia demuestran que la velocidad relativa efectiva a la salida 
del rodete es w5, bajo un ángulo 85 < $3. siendo este último el ángulo del álabe. 
Este hecho encuentra su explicación en la teoría del fluído ideal irrotacional, 
en el cual se origina un torbellino relativo, cuya explicación a su vez es la siguien- 
te: en el rodete real con nümero finito de álabes la corriente no es perfectamente 
guiada por los álabes; sino que a la corriente relativa de desplazamiento del gas 
en el rodete se superpone un torbellino potencial representado en la figura 12-32 
por las curvas cerradas o un giro relativo de la corriente en el espacio comprendi- 
do entre cada dos álabes consecutivos. Al calcular el rodete se suele postular 
inicialmente fluído ideal e irrotacional (sólo en un fluido ideal es posible una 


(1) No se tienen en cuenta, para simplificar, las pérdidas por rozamiento de disco. 
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compresión adiabático-isentrópica) En este movimiento del fluído ideal, segün 
enseña la teoría potencial, las partículas de fluído en su movimiento absoluto 
no pueden girar. Debido a esto, al girar el rodete se engendra, como hemos dicho. 
el torbellino relativo en sentido opuesto al del giro del rodete, que se representa 
en la figura. Este torbellino relativo sumado al desplazamiento relativo inclina 
il vector wz en la periferia del rodete. y hace disminuir el ángulo efectivo de la 
orriente hasta el valor 85. Es decir. la corriente sufre un deslizamiento. De ahí 
1 nombre de factor de deslizamiento con que a veces se designa al factor de 
rrección e, que tiene en cuenta este fenómeno. 

Segün la experiencia el factor e, oscila entre 1.02 y 1.07, aunque rara vez 
cede el valor de 1,04, 

Stodola ha deducido la siguiente fórmula sencilla para el factor de desliza- 
ento (1): 


ESE: (12-21) 


e, =1- 
2 


ide z — número de álabes del rodete. 
1 deslizamiento aumenta, pues, al aumentar $2, о al disminuir Z. 


Nosotros. siguiendo la terminología alemana denominaremos a este coefi- 
пе factor de disminución de trabajo. En efecto, como se ve en la figura 12-33, 
torialmente 


12-33.—Triángulos de salida de un TC centrífugo 
para número infinito y finito de álabes. 





М2 оо = W; + AW, 


le Aw, — incremento de componente periférica de la velocidad relativa de- 
bida al torbellino relativo. Por tanto 


Su < Cau en 


STODOLA, Steam and Gas Turbines, 2 Vols., New York, Peter Smith 1945 (traduc- 
el original alemán). Nueva edición en 1986. 
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Luego la energía teórica (suponiendo entrada radial сү, = 0) con número fini 
to de álabes, Y,. será Yu = и, су; mientras que con número infinito de álabe: 
era Yu oo 7 U5 Canoo - Siendo Cay < Czuoo se tendrá Y, < Y uo, y según Stodola: 


Y. 


u 
~ = е, 


Yu oo 


donde e, viene dado por la Ec. (12-21). En las fórmulas que preceden se har 
designado con el subíndice œ las magnitudes correspondientes a número infinite 
de álabes. 

Eck ha desarrollado una fórmula que concuerda más con la experiencia, intro 
duciendo el influjo de la fuerza centrifuga mediante la relación d, /d,, a saber 


1 
т sen 8, (1 


а; 
1c 
2 ( 3) 


Esta ecuación se representa gráficamente en la figura 12-34 por una familia d 
curvas muy útiles para el diseño. 


e; — 














z 15 16 1718 19 20 22 24 26 28 30 35 40 50 60 80 100 


z 10 12 14 16 18 20 24 28 32 36 40 50 60 80 100 





z 8 9 10 12 14 16 18 20 24 28 0 35 40 50 60 80 100 


Fig. 12-34.—Abaco para calcular el coeficiente e;, expresión grafica de la Ec. (12-22), 
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En la Sec. 16.2 trataremos de este mismo factor de disminución de trabajo en 
los TC axiales. 


12.11. Procedimiento de cálculo de un TC radial 


El cálculo de un compresor radial es análogo al de las B radiales; pero en los TC, como 
en toda MT, el volumen específico del gas no permanece constante, como en una MH; 
sino que disminuye en el proceso de compresión, lo cual constituye un factor esencial en 
el dimensionado de la máquina. 

En el curso del proyecto de un compresor, como en el de las restantes TM, el 
ingeniero ha de seleccionar dimensiones, velocidades, rendimientos. ángulos, 
etc., para lo cual ha de guiarse por su propia experiencia, así como por los innu- 
merables estudios teóricos y experimentales realizados, cuyos resultados están 
condensados en curvas, ecuaciones. etc... Los ensayos con modelos reducidos, 
efectuados por los fabricantes en el desarrollo de nuevos proyectos, confirman las 
hipótesis realizadas e indican, en caso contrario, cómo conviene modificar el 
diseño. 

Los datos inieiales, que se requieren para realizar el proyecto de un TC radial 
son los siguientes: 

a) Caudal másico б o volumétrico О. este último, en el estado que tiene el 

vas en la admisión (porque О es variable). 

b) Estado inicial del gas, determinado generalmente por su presión pe y su 
temperatura te. 

"4 : 2 ‚2 pe 

c) Presión final pe o equivalentemente, relación de compresión є. = • 

Pe 

d) Gas a comprimir, cuyas características termodinámicas, en particular 
К; y y, deberán ser conocidas, 

Además, en casos particulares, se fijan otros datos iniciales, que no pueden 
por tanto variarse en el diseño, tales como el número de revoluciones, diseño a 
área frontal mínima, TC adiabático o refrigerado, con refrigeración interna o (más 
frecuentemente) externa. etc. 

En la decisión de si el compresor habrá o no de ser refrigerado intervienen los 
siguientes factores: 

a) Evaluación económica del ahorro de energía que se obtendrá con la refri- 

geración, y el mayor capital invertido en una máquina más costosa. 

b) Conveniencia o no de la refrigeración segün el fin a que se destine el aire 
comprimido. 

c) Materiales que se emplearán en la construcción del rotor, junto con el nú- 
mero de revoluciones del mismo. 

d) Gastos de mantenimiento. así como interrupciones de servicio, que son 
mayores en el compresor refrigerado, a causa de la limpieza de las camisas 
de agua y de los refrigeradores intermedios. si se ha de mantener un rendi- 
miento isotérmico elevado. 
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Todos estos factores están entre sí relacionados y una buena evaluación tendrá 
que tenerlos en cuenta simultáneamente, 


A. Selección del número de revoluciones, n. 


El número de revoluciones depende del tipo de accionamiento del TC. Con 
frecuencia éste es un motor eléctrico asíncrono. Entonces el número de revolu- 
ciones más frecuente es de 2950 rpm (motor de un par de polos) o, menos fre- 
cuentemente, 1430 rpm (motor de dos pares de polos), teniendo en cuenta el des- 
lizamiento en carga nominal. A veces, se intercala una transmisión, y se escoge un 
número de revoluciones mayor; existiendo entonces un margen grande en la selec- 
ción de este número. Con frecuencia se utiliza como motor de accionamiento la 
TV, con o sin trasmisión reductora; en el primer caso cuando se requieren veloci- 
dades del compresor de 2500 a 3500 rpm, y en el segundo cuando se requieren 
velocidades mucho mayores. El accionamiento por TV tiene la ventaja de una 
amplitud grande en la selección del número de revoluciones, así como de una re- 
gulación del caudal por variación de este número, regulación que es siempre la 
que conserva mejor rendimiento a cargas intermedias. (Véase la Sec. 24.1.13). 
En los TC de los motores — TG el número de revoluciones se escoge preferente- 
mente con un criterio de óptimo rendimiento del grupo; aunque este criterio à 
veces se abandona por consideraciones de espacio o de resistencia. Los modernos 
turborreactores equipados con compresor centrífugo giran a velocidades que os- 
cilan entre 11000 y 34000 rpm aproximadamente. 


De la Ec. (9-9) se deduce: 
AP=pyu3/2 


Siendo, según esta ecuación, el incremento de presión directamente proporcional a la 
densidad, para conseguir relaciones de presión elevadas se necesitarán velocidades perifé- 
ricas y rpm mucho más elevadas en un TC de aire que en una B de agua. Si una misma 
máquina a la misma п impulsa aire producirá un Ap aproximadamente 833 veces menor 
(siendo 833 aproximadamente la relación de las densidades del agua y aire) que si impulsa 
agua. Por tanto, si se quiere que dicha máquina produzca el mismo Ар impulsando aire, 
deberá girar a n4, = Y 833 = 30 Nag, O sea a una п 30 veces mayor. De ahí que el TC es 
una máquina mucho más revolucionada que la B y de mayor ruido. 


Las n de los TC oscilan entre las 3000 y las 25000 rpm. En casos especiales 
(sobre todo en los turbosobrealimentadores) se llega hasta las 100000 rpm. 


El número de revoluciones en los TC, lo mismo que en las restantes TM, influye 
decisivamente en las dimensiones de la máquina. Al aumentar las rpm disminuye 
el tamaño a igual potencia. 


B. Determinación del número de escalonamientos, z. 


Una vez fijado el número de revoluciones puede ya pasarse a la determinació! 
del número de escalonamientos z del compresor. 
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En grupos estacionarios no suele pasarse de una relación de compresión 
€; = 2 a 2,5. Forzando más el diseño se puede llegar hasta e. = 4 a 4,5. Para rela- 
ciones de compresión mayores se requiere la construcción de varios escalonamien- 
tos en serie, cuyos rodetes se fijan a un mismo eje. Entonces se verifica que: 


Єс FEl Є... En 
donde в, є, ... En — relaciones de compresión de cada escalonamiento. 
Los valores siguientes pueden considerarse usuales: 
para ё. = 1,81,5..:...5...5« 2 = 2 escalonamientos 
Эи IV A z=4 E 
A РРО т=4а6 ” 


En la actualidad para e. = 7 a 10 se utilizan de 9 a 11 escalonamientos. Para un 
valor e, = 600 realizable con un TC radial hacen falta aproximadamente 30 esca- 
lonamientos. Sin embargo, para evitar el fenómeno de bombeo no deben alojarse 
en el mismo cuerpo o carcasa más de 9 a 12 escalonamientos. 


Si las relaciones de compresión de todos los escalonamientos son iguales se 
tendrá: 


donde €¿. — relación de compresión de un escalonamiento. 

Una vez fijado el número de revoluciones, con él y con los datos iniciales se 
puede calcular el valor de n, por la Ec. (9-18) ya que О = Qe es conocido e Y, 
se calcula fácilmente con los datos iniciales para la unidad completa. Calculado 
n4, mediante la tabla 9-1 se calcula el valor de o, también para todo el compresor. 





Con el valor de о hallado puede ya leerse la figura 12-35, que nos da una esti- 
mación del número de escalonamientos. Los valores del número de escalonamien- 
105 2 de esta figura son valores medios razonables, confirmados рог la experiencia 
y no representan un número mínimo de escalonamientos que en ningún caso sea 
mposible reducir. 







2 
1 


№ ш BOOMoOC 


Fig. 12-35.—Estimación del número de 
escalonamientos de un TC. 
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A continuación se hace el reparto del salto entálpico total entre todos los esca- 
lonamientos, y se procede al diseño de las dimensiones principales de cada escalo- 
namiento, como se estudia a continuación. 


C. Cálculo de las dimensiones principales. 


Las dimensiones principales, que determinan la forma del rodete (fig. 12-36) 
son: diámetro del eje de; además a la entrada del rodete d,,b, y 5j. y a la sali- 
da del mismo d;. b; y 85. Finalmente el diámetro del cubo d, y el diámetro de 
la boca del rodete dą. 





Fig. 12-36,—Dimensiones principales de un rodete de TC radial: a) corte meridional; 
b) corte transversal. 


a) Criterios previos para la estimación de Umax У b2- 


La velocidad periférica máxima de un TC tiene lugar a la salida del rodete del 
primer escalonamiento. Esta velocidad viene limitada por el esfuerzo centrífugo 
máximo que puede soportar el rodete, segün los materiales y el tipo de construc- 
ción del rotor elegidos. En los compresores estacionarios no suele excederse la 
velocidad de 300 m/s. Sobre la influencia del tipo de construcción del rodete en 
la velocidad periférica valen las consideraciones ya expuestas en la pág. 491. 

Los tres tipos de rodete de la figura 12-16, que considerábamos en la Sec. 12.3, 
corresponden a ángulos f; menor, mayor o igual a 90? respectivamente. 

Para facilitar la comparación de los tres tipos, supondremos que en los tres ca- 
sos no varían las condiciones de entrada en el rodete, es decir, supondremos que 
no varían d,, bi, £j, c4 = Cim (entrada radial), y que son iguales también el diá- 
metro exterior d}, n rpm, ba y Cam. En la misma figura se han dibujado los trián- 
gulos de velocidad a la salida de los tres rodetes. Se observa: 


| 
| 
| 
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1) La energía cinética a la salida del rodete es máxima con álabes curvados 
hacia adelante (fig. 12-16-b), mínima con álabes curvados hacia atrás 
(fig. 12-16-a), e intermedia con álabes de salida radial (fig. 12-16-c) Lo 
mismo sucede con la componente С. Luego para un mismo tamaño el 
tipo b es el que proporciona mayor trabajo. 

2) La energía cinética que hay que transformar en presión en el difusor por el 
contrario es máxima en el tipo b, mínima en el tipo a e intermedia en el c. 
Según esto, como el rendimiento del difusor es bajo, el menor rendimiento 
corresponderá al tipo b. 

3) El tipo b además es el menos estable, es decir. su curva característica de 
gran pendiente reduce la zona de utilización posible del compresor, que 
es aquella en que no se produce el fenómeno del bombeo. Por eso el em- 
pleo del tipo b se limita a aquellos casos en que se necesitan grandes can- 
tidades de gas con presiones estáticas pequeñas. por ejemplo, en la refrige- 
ración por aire y en la ventilación. En esta clase de aplicaciones el grado de 
reacción pequeño no es un inconveniente. 

4) El tipo c ha sido muy utilizado en los TC de los motores-TG, debido a sus 
buenas características junto con la mayor facilidad de fabricación por meca- 
nizado del rodete, forjado de una pieza. El forjado de un rodete con álabes 
curvados hacia adelante o hacia atrás resulta más complicado. 

El rodete del tipo c permite, como dijimos en la Sec. 12.3, velocidades periféri- 
cas incluso superiores a los 450 m/s. Se utiliza por tanto cuando hace falta gran 
caudal, disminución de esfuerzos y peso reducido, como en los turbosobrealimen- 
tadores de los motores alternativos y en los turborreactores. El rodete de tipo 
a es por el contrario el preferido en las aplicaciones estacionarias, a causa de su 
mayor rendimiento y de su línea característica más estable. 

b) Estimación simultánea de В. uz v d, /d;. 


Eckert (1, a base de deducciones teóricas y experimentales ha preparado un 
diagrama reproducido en la figura 12-37, que permite la selección de las dimen- 
siones principales del rodete o el ángulo B; y la velocidad periférica из. La veloci- 
dad periférica и, determina el tamaño del rodete (o lo que es lo mismo el diáme- 
tro exterior del mismo d; ) una vez fijado el número de revoluciones. Además, 
mediante el gráfico auxiliar, trazado al pie de la misma figura, puede determinarse 
la relación de diámetros d, /d;. Frecuentemente d; /d, = 0,5. Para el trazado de 
este diagrama se ha supuesto В, = 30? (véase a continuación d) triángulo de entra- 
da) y un factor de deslizamiento e, — 0,875. En el mismo diagrama figuran las 
curvas de trazos del rendimiento interno del escalonamiento. 


Para utilizar el diagrama de la figura 12-37 se procederá de la manera siguiente: 
1.-А partir de los datos iniciales, y de la estimación ya realizada del número de 
escalonamientos, se calcula el número específico de revoluciones o, del escalona- 
miento (distinto del calculado anteriormente que se refería a todo el compresor). 
(1) ECKERT/SCHNELL, Axial und Radial-Kompressoren?, Springer, Berlín 1961. 
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Fig. 12-37.— Diagrama de Eckert para la estimación de las dimensiones 
principales de un TC radial. 


Segün lo dicho en la Sec. 9.7.4, dicho nümero caracteriza el escalonamiento, de 
manera que fijado о, queda determinada la forma del rodete, siempre que se esco- 
ja ésta para el óptimo rendimiento. La posibilidad misma de construir este gráfico 
evidencia este aserto. 

—Para el o calculado se tenderá normalmente a realizar el mejor rendimiento 
posible. Esto determina, gracias a las curvas de rendimiento trazadas, los coeficien- 
tes de caudal y y de presión y. 

3.—Se lee en el gráfico el ángulo f;. 1) 

4.—Con el coeficiente y se calcula из. 

5.— Para el coeficiente y hallado se lee en el diagrama auxiliar del pie de la figu- 
ra la relación de diámetros а, /d;. 


(1) La siguiente tabla expresa la relación que suele existir entre el ángulo 8: y el coeficiente 
V en los TC radiales que han demostrado buen rendimiento: 


В, 20° 25? 30? 35° 40° 50° 60° 70" 80° 90° 


у 0,7 0,8 0,85 0,92 0,98 1,1 1,23 1,35 1,48 1,6 


Los valores más frecuentes de Y estan comprendidos entre 0,9 a 1,1. Los TC radiales con álabes 
curvados hacia adelante ($, > 90?) tienen coeficientes de presión más elevados, de 1,2 a 1,4. 
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c) Triángulo de salida del rodete. 


La componente meridional de la velocidad absoluta suele estar comprendida 
entre los límites siguientes Cm = (0,22 a 0,32) uz. De esta manera con uz, f; y 
Cam queda determinado el triángulo de salida. 


En los TC ligeros de los motores-TG el ángulo о; suele estar comprendido entre 
los 14 y 16°. 


d) Triángulo de entrada en el rodete d 
^ .. 1 
En el triángulo de entrada conocemos hasta ahora и, = и; s 
2 
Experimentalmente se ha comprobado que el ángulo f, óptimo es aproximada- 
mente 30°. 


El ángulo a, suele ser de 90% en todas las TMG. En este caso el triángulo 
de entrada queda determinado. Si o, + 90° puede determinarse el triángulo de 
entrada mediante la condición frecuentemente realizada de que Cym = С: 


Sin embargo, si el diseño es tal que la velocidad relativa а la entrada Ww, se 


acerca a la velocidad del sonido, el número de Mach Ma = > empieza a tener in- 
1 

flujo apreciable en el rendimiento: pueden disminuirse los efectos perjudiciales 

debidos a la compresibilidad, aumentar el rendimiento y mejorar el funcionamien- 

to del TC. haciendo que la corriente entre en el rodete con una rotación positiva, 

о sea Ciu > 0, а <90”. Es fácil ver que con esta medida disminuye el número de 

Mach. Este caso tiene lugar frecuentemente en los TC de los turborreactores. 

La corriente espontáneamente entra en el rodete sin rotación сү, = 0. Pa- 
ra conseguir que сү, < 0 es preciso disponer una corona fija al estator de la máqui- 
na antes del rodete, como puede verse en la figura 12-38 que corresponde al TC 
de un turborreactor. Para evitar la formación de ondas de choque la velocidad 
w; de ordinario no debe exceder el valor indicado por la relación 


"ig. 12-38 —Disposición en un TC (destinado a un tur- 
borreactor) de la corona directriz a la entrada. 
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w 
Ma =— < 0,85 a 0,9 
a; 
a no ser que quiera realizarse un diseño de escalonamiento supersónico o transó- 


nico (véase la Sec. 16.9). 


e) Anchos a la entrada y salida b, v b, (véase fig. 12-17). 


Considerando el caso de entrada radial, en virtud de la ecuación de continuidad, 
se tendrá: 


n bid, TCim FQ, +q 


donde Q, caudal en volumen a la entrada del escalonamiento; 
а — caudal intersticial. 





De donde: 
Q 1 
b = ———— (12-23) 
Uy та, Cim 
donde n, = Odé — rendimiento volumétrico que al llegar a este lugar deberá es- 
q 


timarse (véase Sec. 6.7.4). A causa de las pérdidas intersti- 
ciales el caudal que bombea el compresor suele ser un 1,5 
a 2,5% más elevado que el caudal útil. 

Análogamente el ancho a la salida: 

о, 1 


b, =— ———— (12-24) 
Ny па; Cam 72 


En las ecuaciones (12-23) y (12-24) 7, ут: son los coeficientes de obstrucción 
a la*entrada y salida de los álabes, ambos menores que 1 y que deberán asimismo 
estimarse. 


f) Diámetro del eje dą, diámetro del cubo d, v diámetro de la boca del rodete 
d, (véase la fig. 12-36). 

El diámetro del eje se calcula según enseña la Resistencia de Materiales tenien- 
do en cuenta el material y el momento de torsión máximo admisible. El momento 
de torsión máximo del eje puede estimarse para los aceros de uso corriente en su 
construcción de 23 a 17 N/mm?. (Los valores menores para los TC de 1 solo esca- 
lonamiento de pequeña longitud y rotores de poco peso). 

La trecuencia natural del rotor y los números críticos de revoluciones determi- 
nan las velocidades. El rodete deberá funcionar por debajo de la primera velocidad 
crítica о entre ésta y la segunda. Lo ordinario es proyectarlo para funcionamiento 
por debajo de la primera velocidad crítica, sobre todo si el compresor ha de fun- 
cionar temporalmente con velocidad más baja de la normal. 
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El diámetro del cubo en los compresores radiales suele hacerse algo mayor (de 
25 a 50 mm) que el diámetro del eje. 


El diámetro de la boca del rodete se hace ligeramente menor que el diámetro de 
entrada en el rodete, con objeto de conseguir una entrada suave. 


D. Nümero y trazado de los álabes. 


El número de álabes del rodete está íntimamente relacionado por una parte con 
el rendimiento, y por otra con la altura teórica que puede conseguirse con una 
geometría y un tamaño de rodete determinado. En cuanto a lo primero, al aumen- 
tar el número de álabes aumenta el rozamiento de superficie porque aumenta 
la superficie mojada; pero simultáneamente disminuye el rozamiento de forma 
porque la corriente va mejor guiada. El número de álabes óptimos será el que 
reduzca a un mínimo la suma de estos dos tipos de pérdidas. La figura 12-39 
representa el número óptimo de álabes de un compresor radial en función del án- 


В +B 


gulo medio 2 y de la relación de diámetros d; /d,. Esta figura puede ser- 


vir para seleccionar dicho nümero óptimo. 


También puede llegarse a una estimación del número óptimo de álabes por la 
siguiente fórmula propuesta por Stepanoff (1, que da buenos resultados para 
una gran gama de velocidades específicas: 


donde y — coeficiente de presión, 
£ — longitud desarrollada del álabe; 
t = 7 d;/z paso del álabe. 
Finalmente, una primera estimación basada en multitud de disenos satisfacto- 
rios, puede obtenerse con la fórmula de muy fácil empleo: 


El influjo del número de álabes en el salto periférico Y , se manifiesta en el fac- 
tor de deslizamiento [véanse las Ecs. (12-21) y (12-22)]. 

Para el trazado del álabe se han determinado hasta el presente solamente los 
ángulos В, y 62. En un fluído ideal sin viscosidad la forma misma del álabe sería 
indiferente. En el fluído real es preciso buscar la curvatura del álabe más favora- 
ble que reduzca las pérdidas a un mínimo. Por su sencillez de cálculo y construc- 
ción en los TC baratos y de baja calidad se utiliza mucho el álabe de un solo arco 
de circunferencia. Para hacer este trazado basta con determinar el centro C de una 
circunferencia que corte a las circunferencias de diámetros d, y d; respectiva- 


(1) STEPANOFF, Turboblowers, New York, John Wiley 1955, pág. 91. 
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Fig. 12-39.—Número de álabes z de un TC radial en función del ángulo 
medio de los álabes. 


mente bajo los ángulos B, y fz. La construcción se efectúa como en la figura 
12-40-a, de la manera siguiente: en un punto cualquiera B de la circunferencia d; 
se construye el ángulo f4. El centro del arco buscado se encuentra en la recta BC. 
A continuación se traza el radio BO. A partir de él se construye, como se indica 
en la figura un ángulo igual a Bj + f. Se traza la recta BD que se prolonga hasta 
A. En el punto A se construye el ángulo |, como se indica en la figura. El punto 
C en que se cortan las rectas BC y AC es el centro del arco de circunferencia. que 
constituye el álabe, y BC = CA su radio. Para demostrarlo basta ver que los án- 
gulos en B y en A del triángulo CBA son iguales (por tanto CB = CA = radio). 
En efecto, los ángulos 1 y 2 son iguales pero: 


1728) +В, * Y 
luego 


2-8, +8, ++, 
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Las Ecs. (12-8) y (12-9) donde 2' (en las ecuaciones citadas subíndice 2) re- 
presenta la entrada y 3 la salida de la corona directriz, nos dan la presión р; 
alcanzada a la salida de la corona directriz en una compresión ideal e irreversible 
respectivamente, 

El proceso en el difusor puede suponerse politrópico con un exponente 
n=14541,7. 


Los valores siguientes están confirmados por la experiencia: 
bi =b, =b, 


d, =(1,55a 1,17) d; 
dj = (105a 1,1) d, 


Si se considera el gas como fluído ideal que se mueve en la corona directriz 
en régimen irrotacional, al ser la circulación constante (segün la teoría potencial 
del fluído ideal), se obtiene la siguiente ecuación fundamental en el diseño de los 
órganos estacionarios de las TM: 


d; C3, 7 d; Cy, = cte 


donde el punto 2 se toma a la salida misma del rodete. 





Luego 
d; 
C4, 7——C (12-25) 
3u d; 2u 
Por otra parte 
c о; (12-26) 
mo wd; b; a 
donde Q, — caudal volumétrico en la sección 3, 
y siendo 
ка Cam 
“з —arc tg 
C3u 


con las Ecs. (12-25) y (12-26) puede hallarse оз. que es el ángulo de entrada de la 
corriente absoluta en la caja espiral que sigue a la corona directriz sin álabes. 


F. Cálculo de la corona directriz con álabes. 


La corona directriz con álabes, de la cual puede verse un esquema en la figura 
12-42 es más costosa; pero tiene mejor rendimiento que la corona directriz sin 
álabes. Siempre que o; < 20? conviene instalar álabes en la corona directriz. 
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Fig. 12-42,—Corona directriz con álabes. 


Orientativamente pueden utilizarse los siguientes valores experimentales para los 
anchos y diámetros de esta corona: 


b, =b, = (1a 2} b, 
d, = 119, 
d, =(1,45a 1,55) d, 


El ángulo оз materializado en los álabes directrices a la entrada es igual a 05, 
ángulo de la velocidad absoluta a la salida del rodete. El ángulo de salida de los 
álabes directrices 4 suele ser de 30 а 40°. El número de álabes de la corona 
directriz 24 no debe ser ni igual ni múltiplo del número de álabes del rodete. 
En las construcciones ordinarias 24 = 20 a 28. La forma de los álabes puede ser 
también un arco de círculo o una espiral logarítmica. 


12.12. Diseño 5: TC radial de un escalonamiento (turbosoplante) 


Diseñar un TC radial de un solo escalonamiento para un caudal volumétrico de aire a la 


entrada Ор = 6000 m3/h, pg = 1 bar, tg = 15 °С, que girará a 15000 rpm, con una presión 
total a la salida Pero = 1,6 bar. 


1. Cálculos preliminares (1) 


Para determinar las dimensiones principales del rodete, conforme a lo dicho en el apartado b, 
págs. 519-520, se procede así: 


(1) Por simplificar no tendremos en cuenta en este problema el espesor de los álabes, o sea, 
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Salto energético total en la máquina, Ү,: 
A 15 °С corresponde en las tablas del aire 


kJ 
һе = 15,07 — y єсє = 1,205 
kg 
Según los datos iniciales la relación de compresión total: 
16 


vr mE 16 


€03 = Є. :€ogc = 1,6 · 1,205 = 1,928 
Para este valor de єоз en las tablas del aire se obtiene 
kJ 
hastor = 56,68 — 
kg 
Por tanto: 
kJ 
Ys = hastor — he = 56,68 — 15,07 = 41,61 е 
9 


Siendo Qe = 6000 m?/h = 1,67 m/s, el número especifico de revoluciones del TC, según 
tabla 9-1 (pág. 343 y Ec. (9-18), será: 
15000 


a= 2,108 - ¿¿—- 1,6717 (41,61 x 103) 3/4 = 0,2334 


Para este о, y buscando un buen rendimiento en la figura 12-37 se leen directamente los 
siguientes valores: 


B2 = 50° 


а 
ф = 1,09; = 0,0625; rx 0,513 
2 


Por el mero hecho de utilizar el gráfico anterior hemos adoptado también un ángulo de 
entrada еп los álabes f, = 30°. 


La velocidad periférica a la salida del rodete será: 


„= С. yes. 


= 276,3 m/s 


y el diámetro exterior del rodete: 


y el diámetro interior: 
d; 
dı = — d; = 0,1805 m 
d? 


Para poder utilizar la figura 12-39 y estimar el nümero de álabes, segün se indicó en la 
pág. 523, se tendrá en cuenta que el ángulo medio de los álabes es: 
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+ 30+ 50 d 
bı + Ba E = 40° y que Ls 1,949 
2 2 di 0,513 


En la figura 12-39 se lee: 


t t 
para a 045 z'=13 para Y 035 z"= 17 


Adoptaremos definitivamente z = z” = 17 álabes, valor que concuerda además con el dedu- 
cido de la ecuación de la pág. 523: 


B 
;=-©= —= 1666 
3 
es decir, 17 álabes. | 
x »" А 
Е ву 
y "E, 
o 4 
w 
- 
o 
Diseño $. Fig. 1. 
u]= 141,7 m/s 


2. Triángulos de velocidad 
Triángulo de entrada 
El triángulo de entrada se hará rectángulo (véase fig. 1) 


оу = ug -= 141,7 m/s 
4 


C1 = Cim = u4 tg у = 141,7 - 0,5774 = 81,82 m/s 


мі = y и? + c? = 163,6 m/s 


Triángulo de salida 
En el triángulo de salida haremos 


Cim = Сот = 81,82 m/s 


a) con número infinito de álabes 


C2yoo 7U2 — Cam Ctg 2 = 276,3 — 81,82 - 0,8391 =207,6 m/s 
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b) con número finito de álabes 
Siendo 


di 
z ( -2) = 17 (1 - 0,513) = 8,279 
d; 


en la figura 12-34 se lee: 
e, — 0,872 
C2u =€z *C2ueo= 0,872 · 207,6 = 181,0 m/s 
с = Vd. + E + cà, = 198,6 m/s 


(Véase fig. 2). 


Diseño 5. Fig. 2 





3. Trabajo interno 


Despreciando las pérdidas por rozamiento de disco: 


J kJ 
Y, = Y, = ир cq, = 276,3 - 181 = 50010 —= 5001—— 
kg g 


Las pérdidas internas (o hidráulicas) serán: 


kJ 
у= Yi - Y, = 50,01 -41,61 = 84 — 
g 


Con estos datos podemos ya conocer el estado termodinámico del aire en las siguientes 
secciones de control: 


entrada del compresor: subíndice E; 

dentro del compresor, en la boca de aspiración A antes del rodete: subíndice a; 
entrada de los álabes: subíndice 1; 

salida de los álabes: subíndice 2. 

A las magnitudes totales se les añadirá el subíndice tot. 


Por tanto: 


Pe = Pe tot = 1 Ба; Te = Te tot = 288,15 К 
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286,9 - 288,15 
VE = VE tot = —1a6 — = 0,8267 m?/kq 


Si se desprecian las pérdidas entre E y A se tendrá: 


Patot = PE tot = 1 Баг; Т, о: = Tg tot = 288,15 К; 
m3 
Vatot = VE tot = 0,8267 — 
kg 
Las magnitudes estáticas en la sección A se obtienen suponiendo una velocidad conveniente 
en dicha sección, 


Para evitar desprendimientos de la corriente a la entrada de los álabes se procura que la 


corriente se acelere suavemente desde la entrada del rodete. La práctica aconseja hacer c, = „ 


= 0,85 a 0,95 сү, Nosotros tomaremos ca = 0,9 c, = 0,9 . 81,82 = 73,64 m/s. 




















Teniendo en cuenta la Ec. (2-82), tomando para el aire y = 1,4; Ra = 286,9 EK se tendrá: 
g. 
Y 14 J 
Cp = Ra—— = 286,9 — = 1004 —— 
y-1 04 kg- K 
Además siendo en un proceso a.i. 
Pa v= Patot Virat 
de la [Ec. (2-53)] se deduce: 
vs Vatot 0,8267 Е 
Can? у-17 2 | 2 1 
'-(2) ==" (om) ees 

da 2 20 4/ 288,15 2 

m3 
= 0,8465 — 
kg 
Месо (222) Nt 
ра р = = 0,9674 bar 
* ч ( Va ) 0,8465 
Pa Va — 0,9674 · 105 . 0,8465 
UM = = 285,5 К 
Ra 286,9 


Para calcular el estado del aire a la entrada y salida de los álabes es conveniente estimar las 
pérdidas internas en cada zona del compresor, como se indica a continuación, 


El sistema difusor constará de una sola caja espiral (sin corona directriz previa), que se dise- 
ñará para reducir a 1/4 la velocidad de salida del rodete. 


Pérdidas hasta la entrada de los álabes: ya. = £4 EC 


wi 

Pérdidas en el rodete: y4 2 = {2 TES 

2 
c -c3 


2 


Pérdidas en el difusor: уг з = {з 
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Para los coeficientes de pérdidas la experiencia recomienda los siguientes valores 


(17 0,1 20,15 
(270,2 а0,25 
{з = 0,25 


En nuestro caso adoptaremos: $4 = 0,135; (5 = 0,25; {з = 0,25. 








Por tanto: 
0,135 m = 451,9 ы 
e 2 " kg 
163,6? 
27025. —— = 3346 — 
2 kg 
1 2 
198,6? nor 
: - 4622 2 
Y2.3 = 0,25 - 2 ko 
Se tiene: 


Ү,= Y, Ya-1 + Y1.2 + Y2.3 = 41610+ 451,9+ 3346+ 4622 = 50029 i 
9 


que coincide muy aproximadamente соп el valor del salto interno anteriormente calculado 


Ahora bien, en el punto 1 se tiene: 


с2+ 2 
кее 1 = 03674 (1 1+ 


73,642 + 2. 451,9\24 
P1 tot = Pa {1 P A се-ни = 1,005 bar 
p 


2.1004 . 285,5 


Ti tot = Tato: = 288,15 К 





Ra Tito: 286,9 . 288,15 x m3 
у = == A = — 
Ber PU 1.005.105  ' kg 
Estado estático en el punto 1: 
c? a 81,822 LA 
P1= Pror (1 - —————)? ^?» 1,004 ( - rw дв) = 0,9649 bar 
2 cp Titor 2.1004 GNIS 


pi y 0,9649 
T1 = Til — 7- овал (C's = 284 8 K 
Pit 1,004 





R.T, 2869.2848 a m3 
E TE ТУРНА 
кте 0,9649 . 105 kg 


Para hallar el estado del aire a la salida del rodete se deberá tener en cuenta el trabajo interno 
de éste, Por tanto: 


ha tor = he tot + Y, 


y 
Y, 
Taror= Te ioc rH 
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Luego 


50029,75 
Taro: = 288,15+ ——— = 3379K 
1004 


Pr tor 
A CT ER A Y 
( _ __У2з j^ 
Cp Ta tot 


donde pr o: — presión total a la salida del compresor, Adviértase que las pérdidas уз з tienen 
lugar entre la salida del rodete y la salida del compresor, Por tanto, 


Р2о‹^ 














В 1,679 b. 
P2tot — T3 — 44 ar 
( А 4622 DA 
1004 . 337,9 
с s Ra Tato: _ 286,9 337,9 _ mo m3 
drm 1679.105  ' kg 
Estado estático en el punto 2: 
cz 198,6? 
T2 =T2tor— — = 337,9 - ——— = 318,3 К 
2c, 2.1005 
т; M 3183 1^ 
рә = Pato: ( 2 j = 1,679 (222) 0,4 = 1,362 bar 
Т2 xot 337,9 
R,T, 286,9 .318,3 m3 
va = = an. = 0,6705 — 
р2 1,362 . 10 kg 


4. Rendimiento volumétrico 


Este dependerá del cierre laberíntico adoptado, Prácticamente se puede prescindir de la 
fuga exterior, g,, que es muy pequeña, 


Escogemos el tipo primero de la figura 6-15, cuyo coeficiente de caudal { = 1,29, y adopta- 
remos para el cierre z — 4 elementos. 


En nuestro caso, 


De la figura 6-15 se obtiene: 


1.02191 0,204 (1) 


con las siguientes unidades: 
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El área transversal A del intersticio será: 
A=mú $, (2) 


donde dg — diámetro medio de la corona intersticial; 
5; — longitud radial del intersticio. 


Con el fin de obtener una buena seguridad de marcha del compresor, haremos 6; = 0,2 mm, 
Ahora bien, siendo el caudal en la sección A mencionada al principio: 


т 
о, = 2-09 - d2) Ca 


se tendrá: Е 
[40a 
а= | Lew (3) 
T Ca 
Ahora bien, siendo el caudal másico: 
Qe 1,666 
G = — = ——= 2,016 kg/s 

ve 0,8267 


se tendrá: 
kg m3 m3 
О, = G - va = 2,016 — . 0 8465 — = 1,707 — 
5 kg $ 


Para el eje adoptaremos un esfuerzo de torsión máximo admisible т = 19,6 AX 
m 


El par transmitido por el eje del compresor será: 
P, 60.10? 
M= 


=————— тм 
2тп 


donde P, — potencia de accionamiento en kW; 
n -rpm. 


Para hallar la potencia de accionamiento estimamos un rendimiento total del compresor 
Ntor = 80%, 


Entonces 
_G-Y, 2016-4161 
Mot 080 





Pa = 104,9 kW 
El par será, pues, 
104,9 - 60 . 103 


M = ——————= 66,78 mN 
2.T7.15000 


y, segün la fórmula conocida de la torsión: 
6-м 4/ 16-6678 
d, = - —— ———— = 0,02589 m (1) 


т.т т.19,6 · 106 


(1) En un proyecto definitivo este diámetro se podría redondear a 26 mm, lo cual obligaría 
a recalcular el esfuerzo verdadero 7, a que el eje estará sometido. 
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Sustituyendo los valores hallados para ine y d, en la Ec. (3), se tendrá: 


‚= |79 + 0.025892 7 + 0,025892 = 0,1737т 
n . 73,64 


A= 7 - 0,1737 - 0,2 - 107? = 1,091 - 10^ m? = 1,091 cm? 
y el caudal intersticial g;, según la Ec. (1), será: 


0,204 . 1,29 . 1,091 - 107° . 1,362 . 105 


9 = 
9,81 у 337,9 


y finalmente el rendimiento volumétrico: 
G 2,016 
n= — = — = 0,9894 
G+ о 2,016+ 0,02168 





kg 
= 0,02168 — 
5 





5, Cálculos finales 
El ancho a la entrada de los álabes será: 





Gv 2,016 - 0,8468 
Lo Ud 0,9894 
Ы = = = 0,03719 т = 37,19 тт (1) 





T.di-Cw, 3,1416 .0,1805 - 81,82 





donde se ha tenido en cuenta que el caudal bombeado por el rodete no es б · vy, sino 
v 


El ancho del rodete a la salida será: 


G -v2/M, 2,016 - 0,6705 
biz = 2 00151m- 15,1 mm 


Td, Cam 7.09894 -0,3518 -81,82 





El rendimiento interno del compresor sin tener en cuenta las pérdidas intersticiales, llamado 
también a veces por analogía con las bombas hidráulicas rendimiento hidráulico Np, será: 


Conviene ahora comprobar, si el rendimiento total estimado al principio se ajusta a los cálcu- 
los realizados, Si suponemos un rendimiento mecánico del 98%, se tendrá: 


Thor = Nh My -Nm = 0,8317 - 0,9894 - 0,98 = 0,8064 


que coincide prácticamente con el estimado, 80%. 
Los álabes los construiremos simplemente mediante un arco de círculo, El radio de este 
arco será [véase Fig. (12-40-a)]: 


= а 2 2 
= = 0,3265 т 


2 (r2 cos б) — r4 соѕ 5) 0,3518 0,1805 
340 heo 2( z 064279 - 086603 ) 


(1) Al redondear por razones constructivas hasta b, = 37 mm se tendrá otra veiocidad Cim 


0,3518 ) 2 0, ==) 2 


2 
2 








p= 








que es fácil calcular, 
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Sustituyendo los valores hallados para O, y d, en la Ec. (3), se tendrá 


[417707 — 
+ 0,02589? = 0,1737 m 


d,- | FLA 
и т. 73,64 
А = л: 0,1737 -0,2 . 107? = 


y el caudal intersticial 9;, según la Ec. (1), será: 
0,204 - 1,29 - 1,091 . 107° . 1,362 . 105 


9; = 
' 981 Y 3379 





y finalmente el rendimiento volumétrico: 


т, = —— == AAA Е 
Gta; 2016+ 002168 


5. Cálculos finales 
El ancho a la entrada de los álabes será: 


1,091 . 107* m2 


= 1,091 cm? 


kg 
= 0,02168 — 
s 


бм 2,016 - 0,8468 
E" 0,9894 
by= 2% -= = 0,03719 т = 37,19 mm (1) 
ndy -Cim 3,1416 - 0,1805 .81,82 
Gv 


donde se ha tenido en cuenta que el caudal bombeado por el rodete no es G - v4, sino 
v 


El ancho del rodete a la salida será: 
8:  v2/ fl, 


Td, Cam  7.09894.0,518 -81,82 








2,016 - 0,6705 
— — — = 0,0151 т = 15,1 mm 


El rendimiento interno del compresor sin tener en cuenta las pérdidas intersticiales, llamado 
también a veces por analogía con las bombas hidráulicas rendimiento hidráulico Ny, será: 


Conviene ahora comprobar, si el rendimiento total estimado al principio se ajusta a los cálcu- 
los realizados, Si suponemos un rendimiento mecánico del 98%, se tendrá: 


Toc = Nh My -Nm = 0,8317 - 0,9894 - 0,98 = 0,8064 


que coincide prácticamente con el estimado, 80% 


Los álabes los construiremos simplemente mediante un arco de cfrculo. El radio de este 


arco será [véase Fig. (12-40-a)]: 

















(E) 2 (y 
ix B- 2) Va Е 
2 (rz cos B2 —rı cosBi) _ 70,3518 5 E 
2 OM: 0,64279 — - 0,86603 
= 37 mm se tendrá otra veiocidad c4,, 


(1) Al redondear por razones constructivas hasta b; 


que es fácil calcular, 
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y el lugar geométrico de los centros de todos los álabes se encontrará en la circunferencia de 
centro el del rodete y de radio: 


p =V 3+ p? -2npcosf, = 











0,1805 \ 2 0,1805 
- 2 + 0,3265? —2 — 2 0,3265 . 0,86603 = 0,2524 m 


Las dimensiones principales del TC calculado pueden verse en la figura 3. 











Diseno 5. Figura 3 


PROBLEMAS 
Problema 33. 


En un TC centrifugo con álabes de salida radial entra aire en el rodete a una velocidad abso- 
luta de 150 m/s, que forma un ángulo de 80° con la velocidad periférica a la entrada. La veloci- 
dad de flujo se mantiene constante en el rodete. Este gira a 3000 rpm., tiene un diámetro exte- 
rior de 1 m y una relación de diámetros de salida y entrada en los álabes de 5. En el difusor 
la velocidad absoluta de la corriente a la salida queda reducida a 1/3 de su valor a la entrada 
del mismo. El aire se supondrá incompresible, siendo la presión a la entrada del compresor 
1 bar y la temperatura 15 °С. 


Calcular: a) el incremento ideal de presión estática en el rodete; b) el incremento ideal de 
presión dinámica en el rodete; y c) el incremento ideal de presión estática en el difusor. 
Cálculos: 

La densidad del aire, que se supone constante en este problema, será: 

р 1.105 


В. Т 286,9 . 288,15 





р = 
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(véase tabla 2-1) 


Al despreciar la compresibilidad y las pérdidas el TC funciona como una bomba 
hidráulica ideal. 


De los tres términos de la ecuación de Euler 


det mod. de 











Y ¿00= — + — 
2 2 2 
| ; | І APost m 
los dos primeros representan la energía específica estática del rodete, , Y el ültimo la 
Ар, p 
energía específica dinámica del rodete zn 
p 


(El factor de disminución de trabajo, —véase la Sec. 12,10— en este problema se supondrá 
igual a 1). 





Por tanto 
uz -u м? -w3 
Apes = p 2 2 

2 2 

c2 — С1 

Ара = P ——— 

di 2 
n -0,200 - 3000 
uy = пу п = 
60 
ир = 5ui 


Además, de la figura adjunta se deduce: 
w, = V u? + c? — 2и, Су cos 04 а; = 80° 


М2 = Cam = Cim = C4 Sen ©, 


(En la figura 85 = 90° por ser la salida de los álabes radial). 


€ 2:215,63 m/s 


wg 2147,72 m/s 


сут 2147,72 m/s 





2157,08 mé 
Problema 33. 01231,42 m/s 


538 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


Finalmente 
c2 —c3 
Apesp =P — 2.7 
C2 
siendo са = — 
E 
Resultados: 
ki 
p = 1210— u, = 31,416 m/s и; = 157,080 m/s 
m 
wa = 147,819 m/s w2 = 147,721 m/s с; = 215,628 m/s 
N 
a) Ap... = 14343,66 para 
m 
N 
b) Ара = 14512,813 —- 
m? 
N 
c) c3 — 71,876 m/s APesto = 24996,53 —— 
m 
Problema 34. 


La figura representa el corte meridional de un rodete de tipo semiabierto de un compresor 
centrífugo de aire, que gira a 20000 rpm. En este compresor sólo se consideran las pérdidas 
internas que ascienden a 20% de la energía suministrada al aire en el rodete. En este problema 
se considerarán constantes y = 1,395 y с„ = 1,005 kJ/kg - К. El aire entra en el rodete con una 
velocidad de 150 m/s en dirección axial. La relación de la componente periférica de la velocidad 
absoluta a la salida del rodete y velocidad periférica a la salida del mismo es 0,95. No se ten- 








ONE NA NN 





DONNA 





- d, Problema 34. 


12. ESTUDIO GRAL. DE LOS TC Y PROYECTO DEL TC RADIAL 539 


drán en cuenta las pérdidas por ventilación. El flujo de aire es 10 kg/s. La relación de com- 
presión total (desde la presión atmosférica a la presión de estancamiento a la salida del rodete) 
es 5. La presión atmosférica es 1 bar y la temperatura 15 °С. El diámetro del cubo del rodete 
d. (véase figura) es 150 mm. 

Calcular: a) la temperatura ideal absoluta de estancamiento a la salida del rodete; b) la tem- 
peratura absoluta a la entrada del rodete, despreciando las pérdidas en la admisión; c) el trabajo 
especifico comunicado al rodete; d) la presión estática a la entrada del rodete, despreciando 
también las pérdidas en la admisión; e) el diámetro exterior del rodete; y f) el diámetro exterior 
de la embocadura del rodete, d, (véase figura). 


Cálculos: E 
y-1 = 
а) m = — № 
Y Е 
И к 
Tanai То (==) Y = 2885.5" 
ро t 
(subíndice O — estado atmosférico). ( 
d e t 
b} horor = ћ + —- O sea Co Totot = Cp Ti * T 1 
1502 і 
T, = 288,15 — 


2.10? . 1,005 


c) El trabajo a.i. será: Y, = Cp (Т, , — T1 tot) = 1,005 (Т, (ог — 288,15) 


Y 
y el trabajo interno será: Y; = == 
0,80 
а) P) ут, NR Po 1 
а (=) РЕ. сё 
Po To 


To y ( 288,15 ) 1/m 
(£ Ti 
e) No teniendo en cuenta el coeficiente de disminución de trabajo ni las pérdidas por roza- 


miento de disco y ventilación se tendrá: 


10? Y, = из c24 = 0,95 u2 








| 103 . Y; u 60 и 
бү AL, FE 
0,95 тп т. 20000 
R,T, 2869.T Ac б 10 
f) == La G-—. ANS 54 
pi P1 va C1 150 
4. А 14.A 
da po +42 = ү— + 0,1502 
т т 
Resultados: 
a) Tasror = 454,50 K 


b) T, =27696K 
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kJ kJ 
с) Ү,= 167,183 — Y; = 208,98 — 
kg kg 
d) pı = 0,8690 bar 
e) uz = 469,017 m/s d; = 0448 m 
m3 
f) v; = 0,914 ur A — 0,061 m? d, = 0,316 m 
g 
Problema 35. 


En un TC adiabático se comprime aire desde una presión inicial p4 — 1 bar y una tempera- 
tura de 27 *C hasta una presión de 3 bar. El rendimiento interno del compresor es 0,78. Despré- 
ciense las pérdidas mecánicas. No se haga uso de las tablas del aire. 


Calcular: a) el trabajo especifico real; y b) la temperatura al final de la compresión. 


Cálculos: 


1-1 
Eligiendo el valor provisional de y' = 1,4, m == 0,2857 se tiene: 
Y 


P2 3-1 
a) т, = Ti (5) Y = 300 . 392857 
Рі 


y haciendo en la tabla 2-2, pág. 000 t = 27+ 411 — 273 = 165, se tendrá: 


Cp = 1,036 kJ/kg К y= 1,385 
ya 
m Pay 
T2= T, (P2y5 
2 L ( Pr ) 
El trabajo a.i, será: М, = — Ah, = — с, (T5, — 300) 


El trabajo real W; = — = —— 
"m, 0,78 


{despreciando las pérdidas mecánicas este será también el trabajo de accionamiento). 
Además W; = c, (T2 — Ti) 


W, w 
luego Т. =— + Т, = — + 300 


Cp Cp 
Resultados: 

6 1,036 ка Cy = 0,748 ы 
Т5, = 410,621 K = 1, — с, = 0, 2 — 
а) T2, Cp ка К v kg. K 
kJ 
y = 1,385 Tas = 407,235 К М; = о 
9 

kJ 

М; = – 142,27 — 

kg 


b) T; = 437,44 К 
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Problema 36. 


En un compresor se comprime aire desde los parámetros iniciales pg = 0,98 bar; ty = 20 °С, 
con una relación de compresión de 4,5. 


La compresión es refrigerada reversible politrópica;siendo п = 1,3 el exponente de la politrópica. 


Calcular: a) el trabajo suministrado al compresor y el calor cedido al refrigerante en el 
sistema de refrigeración; b) comparar los resultados anteriores con el trabajo de compresión 
adiabática; y c) lo mismo con el trabajo de compresión isotérmica. 


Cálculos: 


a) El volumen específico inicial es: 
Ra To 286,9 - 293,15 


ЫЫ Шы 














Po 0,98 - 105 
-1 
n pe ү”? 13 LEY 
W, = Po Vo [ -(z) |- - 0,98 . 105 vo [i-as " [1073 
n-1 Po 13-1 
pe ni п-1 
La temperatura final será: Te = To (E) = 293.45" 
Po 


El aumento de entalpía en la compresión será (tomando el valor de с. hallado en el proble- 
ma anterior): 


Аһ = с, (Те —To) = 1,036 (Tp — 293) 


Calor cedido, Qop = Ah+ W 


b) Tomando el valor de y del problema anterior, se tendrá: 








y-1 0,385 
ж = 0,278 = т 
Y 1,385 
1 р т р m 
№. = — Po Vo (5) ] Те, = To (=) = 293. 4,5™ 0,= 0 
m Po Po 
Po _ $ 1 
с) Wi, = Ra To ln = 286,9 . 10 ” - 293 ln — Qore = Wis 
Pe 5 
Resultados: 
m? kJ 
a) vo = 0,858 — №. = — 151,23 — 
kg kg 
kJ k 
Te = 414,793 К Cp = 1,036 Е Ah = 126,022 е 
9 
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b)y = 1,385 


с) 
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kJ 
Qor= -25,21 — 
kg 
kJ 
W, = —157,05 — Tr. = 445,317 K 
kg 
0, = 0 


к) 
Wis = — 12650 — 


13 
Breve estudio de las TV radiales 





13.1. Introducción 


Además de las TT axiales se construyen también TT radiales; aunque la preponderancia de 
las primeras sobre las segundas, sobre todo en el campo de las grandes potencias, es absoluta, 
Por eso en nuestro libro el estudio, tanto de las TV como de las TG, se ha centrado primordial- 
mente, según costumbre universal, en las máquinas axiales. En ellas el flujo radial es práctica- 
mente despreciable. A veces el flujo radial es importante. Aunque la TT se debería entonces 
clasificar entre las TM diagonales, prácticamente se siguen denominando máquinas axiales 
(véase la fig. 13-1). Además la teoría de las máquinas radiales es fundamentalmente la misma 
que la de las máquinas axiales, así como su proyecto termodinámico. Por todas estas razones 
nos contentaremos con indicar en este breve capítulo las peculiaridades más importantes de 
las TT radiales, particularizando nuestro estudio para ser más concretos a algunos tipos muy 
conocidos de TV. 


mi- ml- m= 4 


(ә) | (b (ce 


0 











Fig. 13-1.—Turbinas térmicas: а), b) у с) axiales; d) axiales con flujo radial 
importante; e) radiales. 


El flujo del vapor en el rodete y en el interior de una TV radial es radial, como su mismo 
nombre lo indica, o sea fundamentalmente tiene lugar en planos normales al eje de la máquina; 
en contraposición al flujo del vapor en una TV axial, que tiene lugar en cilindros coaxiales con 
el eje de la máquina (véase Sec. 1.6). 

El flujo es además generalmente centrífugo; aunque en el caso de varios rodetes en serie el 
flujo puede ser alternativamente centrípeto y centrífugo, como en el esquema de la figura 13-2, 
correspondiente a una turbina Siemens de dos rodetes: el primero de flujo centrípeto, y el 
segundo centrifugo, como indican las flechas en la figura. Con flujo centrípeto la turbina 
desarrolla mayor trabajo para un mismo diámetro que con flujo centrífugo, como se deduce 
fácilmente de la ecuación de Euler. No obstante con flujo centrífugo, el diámetro de cada 
corona aumenta en la dirección del flujo; y esto sucede, felizmente, a medida que con la expan- 
sión del vapor, aumenta el volumen especifico, lo cual permite obtener un aumento del área 
transversal del flujo, sin aumentar la longitud axial del álabe (la cual equivale a la longitud 


543 


ЕТ 


544 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


radial en las máquinas axiales). En el esquema de la figura 13-2 la longitud axial incluso dismi- 
nuye del interior a la periferia. 


prem 





Fig. 13-2.—Turbina radial Siemens de dos rodetes, 


Por la primera razón indicada (mayor trabajo desarrollado por la turbina), el flujo 
centrípeto es utilizado exclusivamente en las actuales turbinas hidráulicas radiales o 
semiaxiales (turbinas Francis); mientras que por la segunda razón (aumento del volumen 
específico con la expansión) el flujo centrífugo es preferido en las TV. Una vez más se 
confirma que la diferencia de diserio entre las TMT y las TMH radica en la compresibi- 
lidad del fluído. 


El interés que despertó desde el principio la TV radial, y que aún sigue despertando para 
pequeñas potencias, sola o acoplando en serie algunos escalonamientos axiales, se debe a sus 
innegables ventajas, que son las siguientes: gran compacidad en longitud axial, lo que acorta 
la distancia entre cojinetes; carcasa no sometida a fuertes presiones, lo que abarata grandemente 
su construcción; longitud axial suficiente, aún en el primer escalonamiento, aunque la presión 
del vapor sea elevada; con lo cual el diámetro del primer escalonamiento puede ser casi igual al 
diámetro del eje. 


Al diseñar una TV radial se fija en primer lugar el diámetro mínimo (diámetro del primer 
escalonamiento en las turbinas centrífugas) en función del gasto del vapor, y a continuación 
se fija el diámetro máximo en función de los esfuerzos centrífugos máximos admisibles. Final- 
mente, el espacio comprendido entre ambos diámetros se distribuye luego en un número de 
escalonamientos adecuado. 


Fundamentalmente existen dos tipos de TV radiales: turbinas radiales puras y turbinas 
mixtas radiales y axiales. Las TV radiales y la parte radial de las TV mixtas pueden a su vez 
ser de giro único, o de contragiro, (de doble giro en sentido contrario). 


Se ha de advertir también que, aunque se han construido TV radiales de acción, estas cons- 
tituyen una excepción, prefiriéndose en general construir las turbinas radiales como turbinas 
de reacción. 
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13,2. TV de giro único 


Este tipo suele construirse con dos o, para saltos entálpicos muy grandes, con tres rodetes, 
cada uno compuesto de un cierto número de escalonamientos. La turbina Siemens de giro 
único de la figura 13-2 tiene dos coronas móviles que giran en el mismo sentido; siendo, como 
ya hemos dicho, el flujo centrípeto en la primera corona y centrífugo en la segunda. La expan- 
sión tiene lugar en las coronas fijas y en las móviles (escalonamientos de reacción). 


Fig. 13-3.—Corte transversal de un 
escalonamiento de turbina radial. 








La figura 13-3 representa uno de los escalonamientos centrífugos (una corona fija y una 
corona móvil) en corte transversal al rodete. En dicha figura pueden verse los triángulos de 
velocidad a la entrada y salida de la corona móvil. 


La ecuación de Euler [Ecs. (5-24) y (5-27)], nos da el salto periférico correspondiente a 


dicho escalonamiento radial, a saber: 


Qr E A сй 
ci -c3 М5 = М] ,uj—u 
1—02 142 


2 2 2 





Yu =U; Ciu = U2 C2u = 


2 
PR А i й шй — uj 
Comparando el ültimo miembro con el correspondiente a una TV axial se ve que s <0, 


lo cual sucede en las coronas centrífugas, el trabajo cedido al rodete es menor que en la turbina 
axial; mientras que si uf — u3 > O el trabajo cedido al rodete es mayor, lo cual sucede en 
las coronas centrípetas. 


có 


2 

El salto periférico en la corona fija será, si se supone 7 m 2 
ci-cj с? – сё 
Yat = ——— = —— 


2 2 
y el salto periférico en la corona móvil: 
bt: od 
Yum = —— +—— 
2 2 


En la turbina Siemens el primer escalonamiento de la primera corona, o sea el escalona- 
miento más exterior de la turbina es de acción a fin de poder utilizar la regulación cuantita- 
tiva que es más económica (Sec. 24.2.2.2). La regulación cuantitativa exige la admisión parcial, 
la cual a su vez sólo es posible en los escalonamientos de acción. 
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13.3. TV de contragiro (turbina Ljungstróm) 


La turbina Ljunstróm es la que ha tenido más éxito, y айп lo sigue teniendo, entre las TV 
radiales. 

Como se ve en la figura 13-4 esta turbina carece de coronas directrices fijas, consta de dos 
discos o rodetes, que giran en sentido contrario, en los cuales se encuentran fijos los álabes en 
dirección normal al movimiento. Ambos rodetes son completamente iguales. Los álabes de un 
rodete se mueven en los espacios libres entre los álabes del otro rodete. El vapor entra por el 
conducto 1, a través de las aperturas de admisión 2 al primer escalonamiento. La expansión 
tiene lugar alternativamente en los álabes móviles de uno y otro rodete sin corona directriz 


№ 





Fig. 13-4.—Turbina radial Ljunstróm: 1. entrada de vapor; 2. admisión; 3 y 4 discos que giran 
en direcciones opuestas; 5. álabes; 6. cierres laberínticos; 7. generadores; 8. escape; 9. corte 
transversal por dos escalonamientos. 


intermedia. De esta manera se eliminan las pérdidas por rozamiento en los álabes fijos; como 
además la velocidad periférica relativa es el doble que en las turbinas de giro ünico, se reduce 
el número de álabes a la cuarta parte. De esta manera con este tipo de turbina se alcanzan po- 
tencias más elevadas, hasta de 5000 kW, y en la versión de turbina mixta o turbina radial-axial, 
Disponiendo después de los escalonamientos radiales un rodete axial de admisión doble se 
puede llegar a 50000 kW (véase la figura 13-5). 


Una turbina Ljunstróm instalada en la Rusia blanca de 10000 kW, con unas condiciones 
de entrada de 25,5 bar y 400 ^C y 96% de vacio dió un rendimiento máximo de 82%, lo cual 
puede dar una idea del alto rendimiento que pueden alcanzar estas máquinas. Las turbinas 
Ljunstróm son también apropiadas para altas presiones y temperaturas. Se han construído uni- 
dades para una presión y temperatura en la admisión de 122 bar y 500 C, respectivamente. 


Las turbinas Ljunstróm fabricadas por M.A.N. tienen regulación cuantitativa, lo que mejora 
su rendimiento en cargas intermedias. Esta regulación cuantitativa se realiza en estas turbinas 
de una de las dos maneras siguientes: 


a) Por reducción del anillo bañado por el vapor, o dicho de otra manera, del número de esca- 
lonamientos activos, y b) por reducción de la longitud axial de los álabes banada por el vapor. 
13.4. TV mixta radial-axial 


Este tipo de turbina se explicará con el ejemplo de la figura 13-5, que muestra una turbina 
mixta radial-axial Stal-Laval, Suecia. La turbina radial de contragiro (turbina Ljunstróm) forma 
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-Turbina Stal-Laval, Suecia, compuesta: radial de contragiro y axial de doble flujo. 





Fig. 13-5.- 
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la parte de alta presión, y la turbina axial de doble flujo a derecha e izquierda (la parte de la 
izquierda no es visible en la figura) es la parte de baja presión. Este tipo de turbina, en diversas 
variantes, se ha instalado en multitud de centrales térmicas suecas. Pueden disponerse extrac- 
ciones de vapor a lo largo de la turbina. El rotor del alternador es múltiple, constando de dos 
o más unidades, que eléctricamente funcionan como una unidad única. 


Las ventajas de estas turbinas son: a) concentración de la zona de alta temperatura en la 
válvula de admisión, y en la zona más interior de la turbina radial; b) ejes muy cortos en la 
región de alta temperatura, que evitan la excesiva flexión; c) gran rendimiento de la turbina 
radial; d) utilizando ocho escapes se llega a un área total a la salida de 40 m?, la cual si se pre- 
cisa puede aún aumentarse; e) al estar el alternador dividido en dos o más partes se facilita su 
transporte e instalación; f) reducción de la obra civil, así como de la capacidad del puente- 
grúa. 


Sirva de ejemplo de este tipo de instalaciones la Central de Stenungssund con un grupo de 
275 MW cross-compound QUAD, que ocupa, incluyendo la caldera, el espacio extraordinaria- 
mente reducido de 0,424 m?/kW. El término QUAD se refiere a los cuatro alternadores acopla- 
dos dos a dos en las dos turbinas, cada una de las cuales es una turbina mixta radial centrífuga 
de contragiro y de doble flujo axial, como la de la figura 13-S. Las características más impor- 
tantes de este grupo son: potencia útil, 275000 kW; factor de potencia, 0,9; velocidad, 3000 
rpm; presión a la entrada AP, 137 bar; temperatura idem, 538 С; presión a la entrada MP y 
BP, 23,7 bar; temperatura idem, 538 205 temperatura final del agua de alimentación, 250 с; 
número de precalentadores, 7; frecuencia 50 cps; tensión del alternador 13500 У. 
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Proyecto aerodinámico de las 
TM axiales 





14.1. Introducción 


En el diseño de las TM axiales juega un papel muy importante la Aerodinámica. 
Del cálculo aerodinámico de las TMT axiales tratamos en el presente capítulo. 
Los métodos aquí estudiados fundamentalmente son los empleados también en el u5 
diseno de las TMH axiales: bombas y ventiladores axiales, turbinas hidráulicas hélice == 
y Kaplan. ai 
El procedimiento de cálculo de las TV y TG desarrollado en los Caps. 8 y 10 
basado en la teoría unidimensional y en los triángulos de velocidad, ha sido y + 
sigue siendo a veces el único método empleado en el cálculo de estas máquinas. ё 
Hasta hace unos años el rendimiento logrado con las TT calculadas por este méto- , 
do unidimensional ha sido satisfactorio. Por el contrario, en el diseno de los ТС + 
axiales sólo la utilización de los nuevos métodos ha permitido obtener rendimien- 
tos aceptables. Posteriormente, al aumentar las potencias unitarias de las moder- 
nas TV, y al emplear en ellas elevadas presiones y temperaturas en la admisión, 
y vacíos grandes en el condensador, así como al utilizar elevadas velocidades peri- 
féricas en los últimos escalonamientos ha sido preciso completar el método unidi- 
mensional con los nuevos métodos, esencialmente los mismos que en los TC, El 
diseno de las TG ha seguido un desarrollo paralelo al de las TV. Los nuevos mé- ; 
todos han permitido obtener unidades-TG y sobre todo TC de mayor rendimien- ; 
to, mejorando así drásticamente el rendimiento del motor-TG. 





те 


Los nuevos procedimientos de cálculo se reducen a dos: el cálculo aerodinámi- 
co y el cálculo de los álabes con torsión. Ambos se explican con referencia a la 
figura 14-1. 


a) Cálculo aerodinámico T 
El álabe fijo o móvil tiene una longitud radial € — em (donde dp — diáme- 


tro de la punta y dp — diámetro de la base del álabe). En el método unidimensio- 
nal se calculan los triángulos de velocidad a la mitad del álabe, diámetro dm. 
El desarrollo de un cilindro coaxial con el eje de la máquina de diámetro dm 
puede verse al pie de la figura. Cada álabe da origen en este desarrollo cilíndrico 
a un perfil, habiendo tantos perfiles como álabes (en la figura sólo se han dibu- 
jado tres). El conjunto de los perfiles constituyen lo que se llama un enrejado. 
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Fig. 14-1.—Escalonamiento de una TT: corte meridio- 
nal y desarrollo cilíndrico en el diámetro medio dm. 





% 


En la figura se ven dos enrejados, el correspondiente а la corona fija y el de la 
corona móvil. Nada se ha dicho hasta el presente sobre la forma de los perfiles. 
En los perfiles de los álabes fijos y móviles están prescritos los angulos а, уо, 
de entrada y salida respectivamente de los álabes fijos y los ángulos f, y 6; de 
entrada y salida de los álabes móviles (véase figura). Aunque estos perfiles teó- 
ricamente podrían ser cualesquiera, con tal de que se mantuvieran los citados 
ángulos; prácticamente para reducir a un mínimo las pérdidas hay que utilizar 
una forma adecuada. El fundamento del calculo aerodinámico de los perfiles de 
una TM es el siguiente: un ala de avión que se mueve con movimiento de trasla- 
ción en el aire en reposo y una paleta de TM axial que gira con el rodete en un 
fluído en movimiento. mecánicamente constituyen el mismo problema si se con- 
sideran en uno y otro caso las velocidades relativas del fluído con respecto al ala 
de avión o paleta de la máquina en reposo. 


b) Cálculo de los álabes con torsión 


Si los ángulos o,, o5, |, 2, calculados en el diámetro medio dm, se mantienen 
invariables desde la base a la punta, así como el perfil del álabe (calculado o no 
aerodinámicamente), se obtienen los llamados álabes cilíndricos. La selección 
de álabes cilíndricos simplifica notablemente la construcción de los álabes. Los 


14. PROYECTO AERODINAMICO DE LAS TM AXIALES 551 


álabes de las TV antiguas se construían siempre de esta manera. Sin embargo, en 
las TT modernas de alto rendimiento, sobre todo en las últimas coronas se em- 
plean álabes torsionados. En efecto los triángulos de velocidad varían necesaria- 
mente de la base (b) a la punta (p), siendo 


Ub <и X Up 


pudiendo variar también las restantes velocidades, así como las propiedades ter- 
modinámicas del fluído. En los álabes torsionados los ángulos de los perfiles 
оу, 05, B, y B5 varían correspondientemente de la base a la punta, a fin de conse- 
guir una mejora del rendimiento local y evitar los desprendimientos de la corrien- 
te; es decir, se diseña el álabe de la base a la punta de manera que los ángulos en 
cada sección del álabe o perfil coincidan siempre con los ángulos que exige la co- 
rriente. 


Dejando para el capítulo siguiente el cálculo de los álabes con torsión de las 
TMT entramos a estudiar en el presente capítulo el cálculo aerodinámico de los 
perfiles. 


Ambos capítulos se sitúan en este lugar, porque constituyen un complemento 
alos Caps. 8 y 10, en que se ha tratado del proyecto de las TT axiales, y al mismo 
tiempo son una introducción necesaria al estudio y cálculo de los TC axiales. 


El diseño de los perfiles y enrejados de los TC es mucho más crítico que el de 
las TT. 

Esta misma diferencia existe en el diseño de todas las TMG en comparación con el 
de las TMM. Por tanto en las B y V en comparación con las TH. 

El proceso de difusión de los TC es un proceso de frenado. A medida que el flu- 
jo relativo avanza en su paso por el compresor, el esfuerzo cortante debido a la 
viscosidad retarda las capas del fluído más próximas al contorno sólido de la má- 
quina, y crea una región de menor energía cinética que la del flujo principal. Esta 
región de espesor muy pequeño es la capa límite. Si la energía cinética es excesiva- 
mente baja el flujo en estas capas no puede moverse hacia las zonas de más alta 
presión. En estas circunstancias el flujo se divide en dos: el fluído que aún tiene 
suficiente energía continúa su movimiento; mientras que el fluído que no tiene 
energía suficiente tiende a estancarse. Este fenómeno es inestable, y se origina un 
torbellino o mejor una fuente de torbellinos, que se superponen al flujo principal, 
y absorben energía de la corriente, originando una pérdida importante. Además 
la distribución de velocidades queda perturbada y la presión del compresor se 
reduce. Las zonas muertas reducen prácticamente el área útil para el flujo, con 
lo cual en ciertas zonas las velocidades relativas del fluído aumentan. De esta 
manera en el borde de entrada de los álabes móviles, en la cara convexa del perfil 
o en otra zona cualquiera la corriente relativa puede llegar a ser supersónica, 
con el resultado de una disminución fuerte del rendimiento (véase la Sec. 16.9). 
Si se quiere conservar un buen rendimiento en un escalonamiento de TC axial, 
el aumento de presión por escalonamiento no puede ser muy elevado. En el TC 
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centrífugo el peligro de desprendimiento de la capa límite es menor que en el 
axial, y la relación de compresión por escalonamiento puede ser mucho mayor; 
lo cual es debido a que en él la capa límite, así como el resto del fluído, está 
sometido a la acción de la fuerza centrífuga. 


Por el contrario e/ proceso de expansión de las TT es uu proceso de aceleración. 
Este proceso es favorable a la corriente, e impide el desprendimiento de la capa 
límite, excepto en algunos puntos tales como el borde de entrada en los álabes. 

El compresor axial es una máquina más difícil de disenar que las TT axiales y 
que el TC centrífugo. Los primeros motores-TG utilizaban TC centrífugo. El 
TC axial de buen rendimiento es un desarrollo posterior. 

Para confirmar lo que acabamos de decir, en la figura 14-2 se comparan el 
ángulo de la desviación producida en los álabes, y en'la figura inferior el estrecha- 
miento o respectivamente ensanchamiento del conducto entre los álabes en una 
TT y un TC. Ambos son mucho mayores en las TT. En los TC tanto el ángulo de 
desviación como el de difusión ha de ser muy reducido, si se quiere mantener 
un elevado rendimiento. La curvatura de los álabes en las máquinas axiales suele 
ser por tanto mucho menor en los TC que en las TT. Esto implica ángulos f 
menores en los primeros. También el coeficiente de presión es menor en los TC. 
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Fig. 1H-3.—Alabes móviles de un TC axial Sulzer, Suiza, de perfil aerodinámico, 





Fig. 14-4,—Maquetas de plástico de un túnel transónico (circuito pequeno) y un tunel super 
sónico (circuito grande) de la NASA. La potencia absorbida por el túnel supersónico es apro- 
ximadamente de 160000 kW. 
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La exigencia de la explotación de saltos naturales de muy poca altura conduce también 
en la TH Kaplan a perfiles de muy poca curvatura, análogos a los de los TC, que no se 
emplean en las TT, 

Al disminuir los ángulos f;, sin variar u ni c4, aumentan las velocidades rela- 
tivas y la fricción en los álabes. Es preciso, pues, en los TC, a fin de conservar un 
buen rendimiento, aumentar el paso, o lo que es lo mismo disminuir el número 
de álabes, que suele ser mucho más reducido en los TC que en las TT. 


En resumen, los álabes en las TT guían bien la corriente por ser corriente ace- 
lerada, y porque el mayor número de álabes determina mejor la trayectoria relati- 
va del fluído; mientras que lo contrario sucede en los TC. Como consecuencia 
la teoría unidimensional, o teoría de la corriente perfectamente guiada, que se. 
aplica satisfactoriamente al diseño de las TT axiales se mostró desde el primer 
momento inadecuada para el diseño de los TC axiales. En los TC axiales la teoría 
unidimensional no es en muchos casos más que un punto de partida. En contrapo- 
sición el método aerodinámico estudia el flujo bidimensional, en el desarrollo 
cilíndrico de los álabes, mencionado al comienzo de este capítulo, alrededor del 
perfil o enrejado de perfiles. La ventaja de este método ha sido desde sus comien- 
zos la incorporación al proyecto de las máquinas axiales de innumerables datos 
experimentales de diseño obtenidos con ensayos costosísimos en los túneles 
aerodinámicos con fines a su utilización en la aviación. En la figura 14-3 puede 
verse el perfil aerodinámico que muestran siempre los álabes móviles de los TC 
axiales y en la figura 14-4 las maquetas de dos túneles aerodinámicos de la NASA. 


14,2, Nomenclatura del perfil de ala de avión aislada y en enrejado 


El perfil aerodinámico de la figura 14-5 es un perfil simétrico, DB es la línea media, que en 
el perfil simétrico es una recta. En general, la línea media es una línea equidistante de la su- 
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Fig. 14-5.—Perfil aerodinámico simétrico. 
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y otro lado de la normal a la línea media del perfil. En la calidad acrodinámica de un perfil 
de ala de avión, de la cual depende el rendimiento cuando se utiliza como perfil de TT o TC, 
influye en primer lugar su curvatura, y luego la relación del espesor máximo a la longitud, 
que en nuestras figuras es del 10%, y la posición del punto de espesor máximo desde el borde 
de ataque, que en nuestras figuras es del 30%; encontrándose entre el 30 al 50% los valores 
más favorables. Por el contrario el influjo del espesor mismo en las características aerodiná- 
micas del perfil es poco importante, siempre que se mantenga la misma línea media. Multi- 
plicando los espesores de la tabla por un factor mayor o menor que la unidad, dentro de cier- 
tos límites, varía poco la calidad del perfil. Este procedimiento se emplea para aumentar о 
disminuir el grosor del perfil, afilándolo de la base a la punta a fin de disminuir los esfuerzos 
centrifugos. 


En la figura 14-5 los vectores Муу, wa son las velocidades relativas (medias) antes y después 
del perfil, según la teoría unidimensional, y el método de los triángulos de velocidad empleado 
en las TM. El vector Woo mediana del triángulo definido por w, y wa juega, como veremos en 
la Sec. 14.5, en las TM axiales el mismo papel que juega la velocidad en el infinito o velocidad 
de la corriente imperturbada (1) en aerodinámica. En la misma figura 14-5, А es la resultante 
de todas las fuerzas que el fluído ejerce sobre el álabe (incluidas las debidas a la viscosidad). 
En aerodinámica esta fuerza se descompone en dos direcciones: normal y paralela a моо res- 
pectivamente. La componente normal A a la velocidad en el infinito es el empuje ascensional, 
y la componente paralela W es la resistencia O arrastre. Esta última no existe en el fluído ideal. 
En el estudio de las TM axiales resulta más interesante descomponer R en las direcciones 
periféricas y axial (2), que denominaremos T y S respectivamente. 


La cuerda del perfil se suele definir en aeronáutica, como segmento rectilíneo que une las 
intersecciones de la línea media con los bordes de ataque y de estela, o sea la cuerda geométrica 
del arco de curva que constituye la línea media. Esta cuerda se utiliza como línea de referen- 
cia; aunque también se utilizan otras líneas de referencia como veremos en seguida. Tanto 
en el estudio de las hélices, como en el de las TM axiales, se utiliza en vez de la susodicha 
línea de referencia la tangente a la superficie inferior o cóncava del perfil. Más aún, la cuerda 
del perfil L se define como el segmento de esta tangente limitado por las dos normales extre- | 
mas, según está acotada en la figura 14-6. 


El ángulo de ataque о es el formado entre la línea de referencia, para nosotros la tangente 
inferior al perfil, que acabamos de definir, y el vector Woo . En la figura 14-11 se indica el sen- 
tido positivo y negativo de este ángulo. 


Linea de empuje ascensional cero es la paralela al vector woo . que pasa por el borde de | 
salida, cuando el ángulo de ataque es tal que el empuje ascensional es nulo. (Este ángulo de | 
ataque de ordinario suele ser menor que 0). En un álabe simétrico la curvatura de la línea media | 
es nula; y la línea media, la cuerda y la línea de empuje ascensional cero coinciden. Sí, como 
sucede en las figuras 14-6 y 14-7, el punto C en que tiene lugar el espesor máximo del perfil 
está situado más próximo del borde de ataque que del de salida, Wislicenus (3) ha demostrado 
que con suficiente aproximación la línea de empuje ascensional cero es la BC. Sin embargo, 
la posición de esta línea, que se utiliza también como línea de referencia del perfil, sólo puede 
determinarse con exactitud mediante el experimento. En resumen: tres líneas de referencia 
suelen emplearse en aerodinámica, a saber: la tangente inferior del perfil, la cuerda y la línea 
de empuje ascensional nulo. En el estudio de las TM suele emplearse, como ya hemos dicho, 
la primera. Esta es la adoptada por nosotros, mientras no se advierta lo contrario. 


La luz del perfil £ se ha acotado en la figura 14-8. En las paletas de las máquinas axiales, 





(1) Es decir, la velocidad de la corriente suficientemente antes o suficiente después del 
perfil (teóricamente en el infinito) para que la perturbación que produce el perfil no se haga 
sentir. >>> 

(2) Estas son las direcciones de los vectores unitarios i, j y k del triedro intrínseco, (Véase 
Sec. 1.5). 

(3) WISLICENUS, G. F., A Study of the Theory of Axial-Flow Pumps. “Trans. ASME 676 
(1945) 451”. 
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constituye como ya sabemos la longitud radial del álabe (véase, por ejemplo, figura 6-4,a donde 
se ha acotado también). 


Se llama relación de forma Mal cociente de la luz por la cuerda del perfil, o sea: 


g 
is 11) (14-1) 





Fig. 14-8.—Ala de avión de luz (longitud radial de la paleta en las TM axiales) ©. 


El comportamiento de las paletas de las TM axiales, aun siendo semejante en 
todo al de los perfiles de ala de avión, no es idéntico debido a las dos causas si- 
guientes: 


1) El rodete de las TM axiales se mueve по como un perfil de ala o como la 
hélice de un avión en un medio infinito; sino en el interior de un cuerpo 
o carcasa. El intersticio entre los álabes y el cuerpo de la máquina es muy 
reducido. No pudiendo tener lugar en las puntas de los álabes las corrientes 
secundarias de que hablaremos más adelante, que dan origen a la resistencia 
a arrastre inducido, la paleta de una TM se comporta como un perfil de 
luz infinita. 

2) En una TM axial el perfil no trabaja aisladamente, o sea, como perfil aislado, 
como los de las figuras 14-5 a 14-8, sino que como se ve en la figura 14-9, 
trabaja en un enrejado o cascada de perfiles, donde varios perfiles iguales 
entre sí se alinean, de manera que el flujo sobre un perfil queda afectado 
por la proximidad de los otros perfiles. En la misma figura 14-9 pueden 
verse los dos parámetros que sirven para definir un enrejado: 


a) El ángulo de posición del álabe en el enrejado. que admite dos definicio- 
nes, segün la línea de referencia que se tome (véase la pág. 556): ángulo 
B formado por la tangente a la cara inferior del álabe con la velocidad 


(1) Esta es la nomenclatura del NACA (hoy NASA). También se ha denominado relación de 
forma al número recíproco del anterior: 
1 & 
=— = — 
A L 


Nosotros utilizaremos la definición (14-1). 


77 
a À 


аа uu Ф 
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periférica и; o bien ángulo 8" formado por la línea de empuje ascensional 
0 con la dirección de la misma velocidad periférica. 


b) Paso relativo, t/L. 





Fig. 14-9.—Parámetros del enrejado en una TM axial. (La figura constituye el desarrollo cilín- 
drico del corte de una corona axial por un cilíndro coaxial con el eje de la TM. 
Véase Fig. 8-15). 


En la figura 14-10a, que representa un enrejado de TT y en la figura 14-10b, 
que representa un enrejado de TC, pueden verse las características distintivas de 
uno y otro, y compararse las desviaciones del flujo relativo en ambos. (El ángulo 
de desviación de la velocidad relativa es mucho mayor en el primer caso). 

De lo que acabamos de exponer se deduce que los datos tomados en los catálo- 
gos aeronáuticos de perfiles necesitan dos correcciones: corrección por luz infinita 
y corrección por enrejado De la primera hablaremos en la Sec. 14.4 y de la se- 
gunda en la Sec. 14.5. Gracias a estas correcciones, se ha aprovechado para el di- 
seño de las TM el arsenal de ensayos costosísimos, realizados durante más de 30 
años en diferentes países, para el diseño de los aviones. Este método de diseño que 
llamaremos método indirecto utiliza los coeficientes de empuje ascensional y 
arrastre de un perfil de ala, y a continuación les aplica las dos correcciones indica- 
das. Además se ha utilizado el método directo, desarrollando teorías y realizando 
ensayos en túneles apropiados no de perfiles aislados de luz finita, sino de enreja- 
dos de perfiles de luz infinita, para su aplicación directa a las TM axiales. 


14.3. Empuje ascensional y arrastre en un perfil aislado 


Consideremos en primer lugar un perfil aislado, tal como el que se representa en la figura 
14-11, el cual al ser bañado por una corriente uniforme en el infinito de velocidad моо la cual 
forma con la tangente inferior al perfil el ángulo а (ángulo de ataque), queda sometido a una 
fuerza R, cuya dirección en el fluído ideal es perpendicular a wooy en el fluído real (caso repre- 
sentado en la figura) forma con dicha perpendicular un ángulo e, llamado ángulo de planeo. En 
este último caso la resultante R se descompone en la fuerza A llamada empuje ascensional 
en la dirección perpendicular а моо y en la fuerza W llamada resistencia O arrastre en la misma 
dirección de Woo 

El comportamiento aerodinámico de los perfiles aislados se ha estudiado experimentalmente 
durante muchos años en los túneles aerodinámicos de los países que más han contribuido al 
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sup. inferior 




















Fig. 14-10.—Comparación entre el enrejado а) de una TT y b) de un TC, ambos axiales 
(izquierda y derecha de la figura respectivamente); a - dirección axial; u - dirección periférica. 
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Fig. 14-11. .—Perfil aislado en una corriente uniforme en el infinito (Woo). 


desarrollo de la aeronáutica. Alemania, por ejemplo, desarrolló los perfiles de Gottingen, que 
durante muchos años se han utilizado con éxito en el proyecto de las bombas, ventiladores y 
TC axiales. Finalmente en Estados Unidos se ha llevado a cabo en los laboratorios del NACA 
(National Advisory Committee for Aeronautics), hoy NASA (National aeronautics and Space 
Administration) una investigación sistemática y exhaustiva (1), clasificando los perfiles en 
series denominadas de 4 y 5 digitos, a causa del nümero de cifras que se emplean en la desig- 
nación de cada uno de estos perfiles. 


En la figura 14-12 se aducen dos ejemplos de perfiles del NACA que se han utilizado como 
perfiles iniciales simétricos en TC axiales. El NACA 0010 posee el espesor máximo a una dis- 
tancia 0,3 L del borde de entrada. Este perfil ha sido utilizado con éxito en TC para nümeros 
de May < 0,75; donde el subíndice indica que el número de Mach se define como cociente de 
la velocidad relativa antes del perfil y la velocidad local del sonido alli mismo. 

El perfil NACA 16-009 tiene el espesor máximo a mayor distancia del borde de entrada, y 
se adapta mejor a velocidades próximas a la del sonido, o sea Ма„у= 0,7 a 0,9, y ángulos de 
entrada pequeños В, = 30° aproximadamente. 

En los tüneles aerodinámicos se miden con balanzas adecuadas las fuerzas de sustentación 
y arrastre en un modelo a escala del prototipo. Según la teoría de modelos para que exista 


PERFIL */] 
en % 15 |20 | 30 50 70 95 
1. NACA 0010 | y,] "mz 35 |3,9/4,46 zu ва 4,41 3,8 zr 1,2 [0,67 
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o ma 


Fig. 14-12.—Perfiles básicos simétricos utilizados en los TC axiales. 



















(1) Véanse los reports del NACA TR 460, 580 y 610 entre otros. 
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semejanza dinámica entre el modelo y el prototipo el ensayo se ha de realizar manteniendo el 
número de Reynolds igual en el modelo y en el prototipo. 


En un perfil de una geometría dada se definen los siguientes coeficientes adimensionales: 


Coeficiente de empuje ascensional: 








c= г + (142) 
M 
Coeficiente de arrastre: 
Ww 1 . 
C. = LE. (14-3) 
p 


UA 


(además de estos dos coeficientes suele definirse el coeficiente de momento, del cual, sin em- 
bargo, nosotros no nos vamos a ocupar). 


donde A — fuerza de empuje ascensional 
W — fuerza de arrastre 
2 
Woo АР T ‹ 
Жр —presión dinámica correspondiente а Woo 


F=. L — área proyectada del perfil (L — cuerda; € — luz del perfil). 


Si se realiza la semejanza dinámica (o sea, si los nümeros de Reynolds son iguales) los coefi- 
cientes C, y Cw serán iguales en el modelo y en el prototipo. Para una geometría del perfil 
(independientemente del tamano), y para un mismo nümero de Reynolds, estos coeficientes 
sólo dependen del ángulo de ataque. A fin de obtener experimentalmente los coeficientes 
indicados se miden con una balanza las fuerzas A y W a diferentes ángulos de ataque, se calcula 
p, mediante la ecuación de los gases perfectos, después de medir la presión y la temperatura 
del aire en el túnel, y se mide Е = £ L. A continuación se calculan Ca y Cw utilizando las Ecs. 
(14-2) y 14-3). Los resultados se pueden presentar de tres formas distintas: en forma de tabla, 
en forma de curva polar, o en forma de curvas de C, =f (0) o bien e =f (a), o también C,, = 
= f(a). 


ou ЧӘаи 


Fig. 14-13.—Perfil Góttingen 451 (véase tabla a continuación). 


Así al perfil Góttingen 451 de la figura 14-13 corresponde, segün las mediciones realizadas 
de la manera arriba indicada, la siguiente tabla: 
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Valores de C, y C,, para el perfil Góttingen 451 en función del ángulo 
de ataque &, Relación de forma А = 5 (A'=1/5) 


0,0266 





La segunda forma indicada se explica con relación a otro perfil, cuya curva polar se ha tra- 
zado en la figura 14-14a,. Para trazar dicha curva se toman como abscisas los coeficientes de 
arrastre Cw, y como ordenadas los coeficientes de empuje ascensional C4. Sobre la misma curva 
































0 
ол 0,2 Cw -6 -4 -2 0 2 4 68 ют M i d 
(a) (b) 


Fig. 14-14.—2) Curva polar del perfil dibujado en la misma figura; b) Coeficiente C, en función 
del ángulo de ataque para dicho perfil. 


se indican los ángulos de ataque Q correspondientes. Trazando a continuación una recta desde 
А : Cw 
el origen de coordenadas tangente a la curva polar, y siendo w =tg € ==> al punto de tangen- 


a 
cia corresponderá el comin y el ángulo de planeo €o óptimo. El ángulo о, correspondiente a 
dicho punto de tangencia será el ángulo de ataque óptimo, о sea, aquél ángulo de ataque que 
proporciona la relación mínima del arrastre al empuje. 
En la figura 14-14b, se han representado Jos datos correspondientes al mismo perfil dibu- 
jado al pie de la figura 14-14a, de la tercera manera indicada. En dicha figura puede verse que 
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al aumentar el ángulo de ataque a el coeficiente de empuje ascensional aumenta (según una 
ley aproximadamente lineal) hasta un cierto valor crítico Ca crit, que con frecuencia oscila 
entre 0,1 1,1 (en la figura aproximadamente 1,2). Si sigue aumentando el ángulo de ataque 
por encima de este valor crítico, se desprende la corriente, disminuye С, y aumenta rápida- 
mente w (calado del perfil). 


La figura 14-15 presenta especial interés para el cálculo de TC, En ella se presentan para 


Ww, 
un perfil determinado las curvas Cacrit = fy (Ma), y min = f; (Ma), donde Ma = =. Hasta 
a 


Ма = 0,60 aproximadamente el perfil se comporta como si estuviera bañado por un fluído 
incompresible. Para un cierto valor crítico Macri; = 0,80 aproximadamente, Cy cri disminu- 
ye, mientras que оліп aumenta. Esto se debe a que al alcanzar Ma su valor crítico aparecen 
velocidades locales supersónicas. 


Conviene advertir que Ma,;j, es tanto mayor cuanto mayor es el espesor del perfil y menor 
es Ca. 


Fig. 14-15.—Curvas típicas de Cacrit y 
Wmin еп función del número de Mach 
para un perfil de TC, 





ог 04 0,6 0,8 











Fig. 14-16.—Arrastre inducido en un perfil de luz finita. 
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La componente S produce empuje; mientras que la componente tangencial T produce par 
(fig. 14-17). Como el par es una medida de la potencia que se requiere para el accionamiento 
de la hélice, una paleta para hélice de avión o hélice marina, así como para el rodete de una 
bomba o de un ventilador, deberá tener un empuje máximo con un par mínimo, Por el contra- 
rio una paleta diseñada para turbina hidráulica o térmica deberá producir un par máximo con 
un empuje mínimo. Es evidente que, para la misma dirección de la velocidad relativa, el empuje 
y el par en una turbina deberán tener direcciones opuestas a estas mismas componentes en 
una bomba o en un compresor. La curvatura por tanto debe de invertirse. Tanto en unas como 
en otras el arrastre, que representará potencia perdida, se opone a la rotación. 


14.4. Empuje ascensional y arrastre en un perfil aislado de luz infinita 


En el perfil aislado de ala de avión de luz finita, como el de la figura 14-16 se 
forman los torbellinos de herradura allí representados cuyo origen es el siguiente. 


En el flujo que baña el perfil la presión es mayor debajo del perfil que en la cara 
superior del mismo. Al ser la luz del perfil finita se establece una corriente de la 
parte inferior a la parte superior, que tiene la forma de los torbellinos de herradu- 
ra mencionados. El resultado de este fenómeno es una componente de la veloci- 
dad de la corriente hacia abajo, м; (velocidad inducida) característica del ala de 
luz finita. De esta manera el ángulo de ataque disminuye en Ав. Esta desviación 
de la masa de fluído hacia abajo consume energía; es decir, se ha creado una resis- 
tencia o arrastre inducido W,, que aumenta el arrastre W correspondiente al ala de 
luz infinita. Las paletas de las TM axiales funcionan en el interior de una envol- 
tura exterior (carcasa) que no permiten las corrientes secundarias mencionadas, 
ni la aparición de la resistencia inducida, es decir se comportan como perfiles de 
luz infinita y en ellas la fuerza de arrastre será por tanto menor que en el perfil 
aislado. 

Weinig (© partiendo de las fórmulas para la resistencia inducida y para el Aa 
por ella producido, que se estudian en aerodinámica, ha desarrollado las siguientes 
fórmulas, que permiten pasar de una tabla como la de la pág. 562 a otra análoga 
referida al perfil de luz o relación de forma infinita. Las fórmulas de Weinig se 
refieren a los perfiles de luz finita de Góttingen en los cuales se utilizó una rela- 
ción de forma А = 5. Los perfiles del МАСА se obtuvieron para una relación de 
forma А = 6; pero los valores del МАСА fueron ya recalculados para А = e . En los 
catálogos del NACA se tomarán, pues, estos últimos valores para А = oo, Las fór- 
mulas de Weinig son las siguientes: 


Qoo = у» — 3,1 (Ca)as 
(Cah = 1,17 (С,)л5 (14-4) 


(C. s 


(С) = (Cu hs = 15,1 

(1) F. WEINIG, Verwendung der Ergebnisse von Tragflügelmodellmessungen bei der Be- 
rechnung von Tragflügeln und Turbomaschinen. (Utilización de los resultados obtenidos con 
medidas en modelos de perfiles de ala en el cálculo de los perfiles de sustentación y de las tur- 
bomáquinas), ‘2. VDI 1936, n. 11”, 
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Fig. 14-17. —Deducción de la fórmula de Joukowsky para un enrejado: 
a) de TMM; b) de ТМС. 
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Los ángulos de ataque y coeficientes de sustentación y arrastre modificados 
mediante las Ecs. (14-4) no pueden en general aplicarse sin más a las TM axiales, 
es preciso tener en cuenta aún la segunda corrección, o corrección por efecto de 
enrejado. Pero antes de estudiar esta corrección ha llegado el momento de deducir 
la ecuación fundamental del diseño aerodinámico de las paletas de las TM axiales. 
[Ec. (14-20)]. 


14.5. Empuje ascensional de un perfil en enrejado en un gas ideal: teorema de 
Joukowsky 

En la figura 14-17a, se representa el enrejado de una corona móvil de TMM 
axial (turbina hidráulica, TV o TG) y en la figura 14-17b el enrejado de una coro- 
na móvil de TMG axial (bomba, ventilador o TC) con los triángulos de velocidad 
característicos de una y otra máquina. Las mismas fórmulas que vamos a aplicar 
a estos enrejados son aplicables a los enrejados fijos (coronas directrices), en los 
cuales, sin embargo, se deberán considerar las velocidades absolutas del fluído, en 
lugar de las velocidades relativas. 

Se advertirá en la figura que, en lugar de los subíndices 1 y 2 acostumbrados 
para designar la entrada y salida del rodete, se ha utilizado para designar el estado 
del fluído antes del rodete el subíndice 1', y después del rodete el subíndice 2, 
para indicar que consideramos la corriente a suficiente distancia del álabe aguas 
arriba y aguas abajo para que podamos considerarla ya regularizada (en las TMG 
axiales la corriente sufre una desviación por efecto del remolino relativo, efecto 
análogo al estudiado en la Sec. 12.10 con referencia a los TC radiales. Pues bien, 
el punto 2” se considera después que el fluído ha sufrido esa desviación). 

En la deducción de la fórmula (14-20) supondremos que a través de los enreja- 
dos de la figura 14-17 circula un fluído ideal en flujo irrotacional o potencial e 
incompresible. 

En las TMH la hipótesis del fluído incompresible es admisible. En las TMT 
esta hipótesis constituye sólo una aproximación, si se trata de una TT; mientras 
que si se trata de un TC la aproximación está mucho más cercana de la realidad; 
porque en los TC los saltos de presión por escalonamiento son mucho menores 
que en las TT. 

Para fijar ideas calculemos la circulación alrededor del perfil de la figura 14-17a, 
correspondiente a una turbina. Según la teoría del flujo potencial (1) bastará 
calcular la circulación a lo largo de una línea cerrada cualquiera que contenga el 
perfil en cuestión. La circulación a lo largo de cualquier otra línea cerrada que no 
contenga ningún otro perfil, ni puntos singulares de la corriente, será idéntica. 
Escogeremos para el cálculo de la circulación la línea cerrada ABCD, formada por 


(1) El lector no familiarizado con la teoría del flujo potencial de un fluído ideal podrá 
consultar, por ejemplo, la excelente obra de MILNE-THOMSON, Tratado de Hidrodinámica 
teórica ofrecida en la magnífica traducción castellana de Carlos Lago, por Editorial Aguilar, 
S. A., Madrid, 1951. 
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dos líneas de corriente paralelas y por las dos paralelas a la velocidad periférica 
u, AB y CD suficientemente alejadas del perfil para que la corriente en una y otra 
pueda considerarse uniforme. Elegimos arbitrariamente como sentido positivo 
para calcular la circulación el sentido de las agujas del reloj, indicado con flechas 
en la figura. Se tendrá 

F perfil = Pasco 
Además 


Pasco = Гав + Гвс + Pep + Гра 


Siendo las velocidades relativas del fluído a lo largo de BC y AD iguales se tendrá: 


Гвс 7 — Гра 


y por tanto: 
Pasco = Гав + Гер 
рего 
Pag = + Wi, ct Fep7—Wa, ct 
luego 
I perfil = (м, ., —waj:t (14-5) 


El sentido de la circulación se ha representado en la figura 14-17a, con una flecha 
dibujada sobre el perfil mismo de la izquierda. 

Consideremos a continuación el “volumen de control" determinado por el pa- 
ralelogramo curvilíneo ABCD y una altura normal, al dibujo, igual a la unidad. 
Al cabo de un tiempo d7 dicho volumen se habrá traladado, ocupando la nueva 
posición A'B'C'D'. El teorema de la cantidad de movimiento referido a dicho 
volumen se expresará así: 


mim (14-6) 


> 
donde k, — cantidad de movimiento 
F — resultante de todas las fuerzas que actúan sobre dicho volumen de 


fluído 
т — tiempo. 
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En régimen permanente la cantidad de movimiento del volumen A'B'CD no va- 
ría siendo por tanto 


> > > 
dk =k' —k" (14-7) 


> 
donde К; — cantidad de movimiento del volumen CC'D'D; 
k" — cantidad de movimiento del volumen ABB'A”; 


pero 
K =p «tw, dr -wa (14.8) 


donde t- paso entre álabes (véase figura) 


y > > 
k"=p LW - dr "Wy (14-9) 
luego: 
dk 
— p.t Ws (Wa м) =F (14-10) 
dt 
en virtud de las Ecs. (14-6) a (14-10). 
Habiendo hecho 
Wy = Wis = м, (14-11) 


- 
La expresión de la fuerza R que el fluído ejerce sobre el álabe constituye el 
teorema de Joukowsky. Ahora bien la resultante F de las fuerzas que se ejercen 
sobre el volumen de fluído considerado es la suma de las siguientes fuerzas: a) una 
fuerza —R, que el perfil ejerce sobre dicho fluído aislado (reacción de la fuerza 
que buscamos), igual y de sentido contrario a la dibujada en la figura 14-17. 
b) Una fuerza debida a la presión py. que el fluido exterior ejerce sobre 
la cara AB. 
c) Análogamente una fuerza debida a la presión p,- sobre la cara DC. Las fuer- 
zas debidas a las presiones sobre las caras AD y BC son iguales y de signo contrario 
y se anulan entre sí. Por tanto: 


F--ip.-p,Jt-T- R (14-12) 
Igualando las dos expresiones de F (14-12) y (14-10) se tendrá: 


> > 
p -tiwi (We ий) = (py —p,)ti В 
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> > 
Proyectando esta ecuación sobre los ejes k y j (véase figura). y llamando TySa 
las proyecciones de В sobre j y К respectivamente, se tendrá: 


pit: Wa (Wa, М.) = T (14-13) 


y 
рМ (wo — Wy)=-— (p;—p,;)t—- S 


y segün la Ec. (14-11) 


S-(p,.—p,Jt 
А : " . ți 
Además, según la ecuación de Bernoulli, ма 
wi. wi. е 
Pp+o—= Pr + р —— 
2 2 
t 
de donde, | 
P 2 улы P 
S-t EI (м — wi.) =t EN (Wru — Wru) (Wru Wru) 
ya que 
м wi wis wi : 
puesto que а 
i 
м2. = м2, + м2, м2. = w2, + М2, 


Llamando уу а la mediana del triángulo que forman w,. y wa. (véase fig. 14-17) 
de componentes Was, Y Wou Y Bso al ángulo que forma wee соп la dirección ne- 


gativa de u, se tiene, segün los triángulos de velocidades de la figura 14-17. 
Wow + Wa "и 
2 


dao 
Woou — 


Моц = — W¿o COS Воо Моц = W¿o Sen Boo (14-14) 
Por tanto de las Ecs. (14-13) a (14-14) y (14-5) se deduce: 


T=pT моа 
S=-—p-1T -Wio 


NEZ be XR 
R=p Г Wa j — p Г Wóoy К 
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y la fuerza total viene dada en módulo y dirección por 


(14-15) 





(Fuerza total por unidad de luz, fluído ideal irrotacional —fuerza de sustentación— 
sobre un perfil en enrejado). 


Esta última ecuación demuestra que la fuerza que el fluído ejerce sobre el per- 
fil en el caso de un fluído ideal con flujo irrotacional es normal а моо. 

Se ha demostrado que la Ec. (14-15) deducida con la hipótesis de un fluído in- 
compresible, puede utilizarse con suficiente aproximación en corriente de gas sub- 
sónico, por tanto en fluído compresible, en el cálculo de los TC axiales, si en di- 
cha fórmula se sustituye la densidad por su media aritmética: 


-P1 * pa 


Р 2 


o su media armónica 


2p, p2 
р + pa 


La fórmula (14-15) constituye, pues, el fundamento teórico del diseño aerodi- 
námico de las TM axiales, ya que dicha fórmula coincide con la fórmula funda- 
mental de Joukowsky para el empuje ascensional que experimenta un perfil aisla- 
do sumergido en una corriente uniforme en el infinito, caracterizada por la velo- 
cidad Voo, a saber: 


А =р. Г.м (14-16) 


(Fuerza total por unidad de luz; fluído ideal irrotacional 
—fuerza de sustentación— sobre un perfil aislado) 


si se sustituye Voo velocidad uniforme en el infinito antes y después del perfil, 
por Моо. mediana del triángulo determinado por las velocidades relativas antes y 
después del perfil. Nótese que en un perfil aislado la corriente no sufre desviación 
alguna (vos es la misma antes y después del perfil); mientras que en un enrejado sí. 
Es decir. un álabe aislado reacciona sobre el fluído circundante con una fuerza 
igual y de sentido contrario; pero como la masa del fluído circundante es infinita 
la desviación que esta fuerza produce en las líneas de corriente a una distancia 
suficientemente alejada antes y detrás del perfil es nula. En cambio en el enrejado 
la masa es finita y se produce una desviación. 
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El empuje ascensional en la Ec. (14-16) es normal a vos y la fuerza R en la Ec. 
(14-15) es normal a мо. Nótese que habiendo supuesto en la deducción de la Ec. 
(14-15) un fluído ideal R coincide con el empuje ascensional porque el arrastre 
es nulo. Por conveniencia el empuje ascensional en el estudio de las TM se descom- 
pone en las dos componentes S y T. 

La fórmula de Joukowsky para el empuje ascensional en un perfil aislado 
[Ec. (14-16)] puede considerarse como el caso límite de la fórmula de Joukowsky 
para el enrejado [Ec. (14-15)] cuando t > œ. En efecto la fórmula (14-15) no 
depende del paso y por otra parte si t > оо, w¿.>wy-- 

La deducción de la fórmula de Joukowsky para el enrejado es general, y aplica- 
ble igualmente a las TMG, y por tanto a los TC, llegando a la misma Ec. (14-15); 
pero varía el sentido de la circulación, como se ha indicado en la figura 14-17b, 
con la flecha dibujada sobre el perfil mismo de la izquierda. En los TC además la 
fuerza T tiene dirección contraria a u, porque su reacción —T provoca ahora un 
AC, en dirección del movimiento, porque la ТМС comunica energía al fluído. 

Partiendo de la fórmula (14-15) válida para todas las TM axiales vamos a dedu- 
cir una fórmula muy importante en el diseno aerodinámico de todas las TM axiales. 

De la ecuación de Euler, designando por Y, а la energía específica intercam- 
biada en el rodete (energía específica suministrada al rodete en las TMM, o su- 
ministrada por el rodete en las TMG), se tendrá segün la Ec. (14-5) 


Ys =ч Асу *u Aw, = и-—— (14-17) 


Por otra parte, siendo la fuerza de sustentación por unidad de luz 


A=p» —C,L (14-18) 
e igualando ambas expresiones de A, se tiene 
„_1 
25 C, L Woo 
llevando este valor a (14-17) se tendrá: 
Y, TC X Woo (14-19) 


pero 
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(donde z — número de álabes de la corona móvil o fija); luego sustituyendo estos 
valores de u y t en la Ec. (14-19) se tendrá: 


2 


C, L Woo = Y, 
n-z 


= cte 

ya que Y, ha de ser constante de la base a la punta del álabe. Esto último es fácil 
de demostrar si el fluído como estamos suponiendo en esta sección es ideal, irro- 
tacional e incomprensible. En efecto, antes y después de la corona móvil se ha de 
cumplir la ecuación de Bernoulli en todo el fluído, luego el rodete ha de dar al 
fluído (ТМС) a absorber del fluído (TMM) la misma energía Y,, de la base a la 
punta del álabe. Por tanto 


C, L woo =cte (14-20) 


(Ecuación fundamental de diseño del álabe de una TM axial 
de la base a la punta) 


Si los triángulos de velocidad de la figura 14-17 se trazan para el caso más fre- 
cuente en que Cyu = O en los TC y c4, = 0 en las TT, se tendrá: 


donde el signo + corresponde a las TT y el signo — a los TC. Si se mantiene cons- 
tante la velocidad axial la Ec. (14-21) demuestra que woo aumenta de la base a la 
punta del álabe, ya que и aumenta e Ac, disminuye, aunque más lentamen- 
te que u. En efecto, en virtud de la ecuación Y,, =u Ac, = cte (de la base a la 
punta) al aumentar и habrá de disminuir Ac,. Si se diseña el álabe de una TM 
axial, según la Ec. (14-20), tendrá que disminuir C, L de la base a la punta. Esto 
puede lograrse disminuyendo progresivamente L, es decir, afilando el álabe, lo 
cual contribuye simultáneamente a la disminución de los esfuerzos centrífugos 
(coincidiendo aquí afortunadamente lo favorable bajo el punto de vista aerodiná- 
mico con lo favorable bajo el punto de vista de la resistencia). También puede 
lograrse la disminución de C, L disminuyendo Су, para lo cual hay que variar 
de la base a la punta el ángulo de ataque, o la geometría del perfil, o ambas 
cosas a la vez. 





2 
) +0 (14:21) 


A este propósito es interesante recordar que hay ocasiones еп que se debe sacri- 
ficar la calidad aerodinámica del perfil a las exigencias constructivas tecnológicas, 
resistencia de los álabes, economía de la construcción, etc. Otras veces se busca 
buen rendimiento en una gama grande de funcionamiento; mientras que en otras 
se busca el óptimo rendimiento en una gama de funcionamiento más reducida. 


14.6. Empuje ascensional y arrastre de un perfil en enrejado en un gas real 


Consideraremos ahora el influjo de la viscosidad; pero seguiremos suponiendo un fluído 
incompresible, 
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Se ha escogido para este estudio el enrejado de la figura 14-18, correspondiente a un TC 
axial, porque en él las conclusiones basadas en la hipótesis de un fluído incompresible son más 
cercanas а la realidad que en las TT. En esta sección designaremos con prima (°) las magnitu- 
des correspondientes a la corriente ideal, y sin prima las correspondientes a la corriente real. 
En la corriente ideal el arrastre es cero, luego W' = 0, y el empuje ascensional es igual a la 
fuerza total y forma con la dirección negativa del eje i (dirección axial) el ángulo Boo. Estu- 
diemos ahora la corriente real para el caso en que los parámetros a la entrada py, w;, f, fueran 
los mismos, así como el ángulo de la corriente relativa a la salida f; . Por la ecuación de con- 
tinuidad, siendo el fluído incompresible, no variarán las velocidades w5 y Woo en ambos casos; 


con lo cual se tendrá según la Ec. (14-13) [ а 
„7 

T=-p-t-Aw, - w,=-w? + (ctg $, — cta) t. o ls 

como se deduce fácilmente de los triángulos de velocidad; y М 


S--(pi-pi)t 
S'2— (p; —D,) t 


siendo: 
Is 1<15 1 
porque 
р < pj 
y además 
тет 





Fig. 14-18.—Fuerzas que actúan sobre un álabe de un enrejado de TC axial. 


Es 

Por tanto R no es ya perpendicular a woo; desviándose de la perpendicular un ángulo e, que 
en la práctica no suele ser mayor de 3 a 5 grados. El rendimiento interno del escalonamiento 
o enrejado del compresor al ser el fluído incompresible se podrá expresar asi: 
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De la figura 14-18 se deduce inmediatamente: 


S - В. cos (Boo + €) _ T sen Boo - cos (fio + €) = tgo _ 
Ss A' cos Boo T- sen (Boo + є) cos foo 19 (fs +e) 





= 


лд Ёо (1 — tg о-1дє}) 1 — tg fo: ta € 





tg Boo + tg € $3 tg € 
tgßoo 
y llamando w = tg є obtenemos finalmente: 
1-wtg Ё 
ni = ———— (14-22) 
1 +w ctg Boo 


fórmula importante que relaciona el rendimiento del enrejado con la tangente del ángulo de 
planeo y con fio; w suele oscilar entre 0,05 a 0,09. En la figura 14-19 se representa 7); en 
función de fo para distintos valores de w. Como se ve en la figura 14-18 A <А; y por tanto 
C, < С, (donde C, — coeficiente de empuje ascensional). 


Además, suponiendo luz unidad 





di A 
а 1 А 
— р · Woo: L 
2 
donde L — cuerda. Según la figura 14-18: 
Т.соѕ € (ctg В, — ctg 8) м2 - t- p- cose 
А=Ң-созє= = 
sen (Boo + €) sen (Bu + €) 


Fig. 14-19, —Curvas del rendimiento del enrejado 
Be en función de foo para distintos valores de w. 





y teniendo en cuenta que 
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se llega después de algunas transformaciones trigonométricas a la ecuación: 


t sen? Boo - sen (Bz — b1) - cos € 
ТҮ С sen (Boo + €) sen $, sen f; 
Las Ecs. (14-22) y (14-23) ligan las variables que caracterizan el enrejado t/L, fj, B5 con 


las variables que se refieren al perfil aislado (C4, €), y son ecuaciones fundamentales para el 
cálculo aerodinámico de un enrejado de compresor. 


C,=2 (14-23) 


En los TC axiales modernos de elevado rendimiento constituye una buena aproximación 
al caso real el suponer є = 0. Haciendo є =0 en la Ec. (14-23) se simplifica dicha ecuación, 
obteniéndose 


t 
C, 72 -- (ctofj — сід Éz) sen ho 


ecuación que permite calcular C; si se conocen los parámetros del enrejado. 


14.7. Corrección del perfil aislado de luz infinita por influjo del enrejado 

El coeficiente de empuje ascensional que figura en las fórmulas de las Secs. 14.5 
y 14.6 no es el mismo del perfil aislado, que se encuentra en los catálogos aerodi- 
námicos, en función del ángulo de ataque. Es preciso, como dijimos en la Sección 
































о Q4 ü8 12 16 2 2428 32 Y, 








g. 14-20.—Coeficiente k en función de t/L y 
para tres valores distintos del ángulo de ataque. 
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14.4, aplicar a estos últimos valores de C, dos correcciones. Aplicada la primera 
tenemos el coeficiente C, para un ala de relación de forma infinita (C, )д оо; pero 
falta aún la segunda corrección. En efecto un perfil aislado,de luz infinita en enre- 
jado se comporta de manera distinta que el mismo perfil aislado; debido a que la 
corriente sobre un perfil queda modificada por la proximidad de los perfiles con- 
tiguos. En esto consiste el efecto de enrejado. Es evidente que este efecto será 
tanto menor cuanto más disten entre sí los perfiles, es decir, cuando el paso rela- 
tivo t/L sea mayor. 


La influencia del enrejado se tiene en cuenta por medio de un coeficiente: 





donde C, — coeficiente de sustentación del perfil aislado, 
Cae -coeficiente de sustentación del mismo perfil en enrejado. 


Este coeficiente depende como es lógico de los parámetros del enrejado (véase 
pág.558), que son t/L y В como ya hemos dicho. Conviene distinguir dos casos: 


t 
a) L > 15 aproximadamente. El perfil se comporta prácticamente como un 


perfil aislado y la influencia del enrejado puede despreciarse, o sea, К = 1. 


t ‚ - 
Dr < 15. Proskura (1) ha calculado teóricamente los valores del coeficiente 


k en función de t/L, 8, y ha presentado los resultados en las curvas de la figura 
14-20, en que cada figura corresponde a un ángulo de ataque а. El mismo com- 
probó experimentalmente que multiplicando los valores obtenidos en la curva 
por el factor: 


0,75 


1 — 


t/L 


se obtienen resultados que concuerdan con la experiencia. 


El diseno de las TM axiales se basó en un principio en las experiencias realizadas con perfi- 
les de ala de avión, en los tüneles aerodinámicos. Sin embargo, posteriormente los rendimientos 
elevados exigidos a los TC axiales destinados а los motores-TG han estimulado nuevos estudios 
teóricos y experimentales, que se emplean cada vez más, junto con los métodos aerodinámicos 
que en este libro hemos esbozado. Los equipos de investigación que más contribuyeron desde 
el principio al desarrollo del TC axial fueron el dirigido por A.A. Griffith en Inglaterra en el 
Royal Aircraft Establishment, el equipo de investigadores de la Brown Boveri (2), y el equipo 
alemán que desarrolló el turborreactor Jumo 004 entre otros. Desde entonces hasta el momen- 
to actual se han desarrollado multitud de métodos (tanto para el cálculo de las TC como para 


(1) PROSKURA, Gidrodinamika turbomasin (Hidrodinámica de las turbomáquinas, en 
ruso), Moscú, Energoizdat, 1934. 
(2) Brown Boveri Review, Mayo 1940. 
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el de las TT), cuyo éxito es debido a la creciente aplicación de los ordenadores digitales y cuyo 
estudio pertenece a la bibliografía especializada de la materia (1), 


Teniendo en cuenta que en las TM modernas de rendimiento interno muy elevado la visco- 
sidad sólo influye en la capa límite, y que por tanto en el exterior de dicha capa límite el 
fluído se comporta prácticamente como un fluído ideal; se han desarrollado gran número 
de técnicas experimentales que permiten el trazado de la red de corriente a través de un enre- 
jado, y calcular las velocidades del fluido que la atraviesa en cada punto. A continuación apli- 
cando la ecuación de Bernoulli puede calcularse la distribución de presiones alrededor de cada 
perfil. En la figura 14-10a, donde se ha representado la distribución de presiones sobre un 
perfil tomando como abscisa la proyección del perfil sobre el eje a, puede verse cómo el origen 
de las fuerzas S y T es la presión del fluído sobre el perfil, tanto en la cara cóncava, pa, como 
en la cara convexa, pp. Es evidente que la componente T es proporcional al área rayada en la 
figura. Se tiene evidentemente: 


T=$ pda y  S--$pdu 


donde da y du son las proyecciones de ds (s — línea del perfil) sobre el eje a y u respectivamen- 
te. La integración se hace sobre todo el perfil en sentido contrario a las agujas del reloj. 


El trazado de las líneas de corriente de un fluído potencial a través de un enrejado de perfi- 
les cualquiera no ofrece dificultad alguna, utilizando alguna de las técnicas existentes de simu- 
lación analógica. A ellas pertenecen las computadoras analógicas a base de redes de resistencia, 
redes de resistencia-reactancias, computadoras analógicas electrónicas de diferentes tipos, y 
las calculadoras reoeléctricas con conductor líquido (tanque electrolítico) o conductor sólido 


(papel Teledeltos). 

Esta última, por su sencillez y economía se presta a estudios previos y anteproyectos que 
nunca requieren gran precisión. La técnica del papel Teledeltos consiste en recortar en papel 
teledeltos (papel conductor de conductividad muy uniforme utilizado en aparatos registradores 
de telegrafía, etc...) un modelo geométricamente semejanza al prototipo, y ensayar eléctrica- 
mente, es decir, localizar con un punzón conectado a un puente de Wheatstone los puntos 
que se encuentran a un potencial preestablecido. Trazada así una línea equipotencial se pro- 
cede a la siguiente. El papel conductor se alimenta con corriente continua. En la analogía di- 
recta las líneas equipotenciales eléctricas coinciden con las equipotenciales hidrodinámicas 
y las líneas de corriente eléctrica con las líneas de corrientes hidrodinámicas; y lo contrario 
sucede en la analogía inversa. En esta última, por ejemplo, los perfiles del enrejado que son 
líneas de corriente se recortan en láminas de cobre y se pegan sobre el Teledeltos o simplemen- 
te se pintan directamente sobre el Teledeltos el perfil con pintura conductora de plata, consti- 
tuyendo así el perfil una línea equipotencial eléctrica, De esta manera con láminas de cobre, 





Fig. 14-21, —Estudio de la corriente potencial sobre un enrejado, mediante la analogía reoeléc- 
trica con papel Teledeltos. 


(1) Muchos de estos métodos se encuentran resumidos en las dos excelentes obras de J. H. 
HORLOCK, Axial Flow Compressors, London 1958 y Axial Flow Turbines, London 1966, 
ambas publicadas por Butterworths Scientific Publications. En ambas obras encontrará el lector 
además una abundante bibliografia sobre la materia. 
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pintura de plata y resistencias diversas se establecen previamente las condiciones de contorno 
del problema. La figura 14-21 representa un esquema de una instalación de este tipo extraor- 
dinariamente sencilla y barata y no obstante muy útil para un anteproyecto, a confirmar 
después con métodos más exactos. El autor de este libro utilizó la misma analogía para el estu. 
dio del campo de temperaturas en un álabe refrigerado de turbina de gas (1), 


Fig. 14-22 —Esquema del túnel de viento 
para ensayo de enrejados de las TH de Brauns- 
chweig, según Schlichting: 1. rodillos gira 
torios; 2. túnel; 3. escape; 4. borde de estela; 
5. álabe de medida; 6. tobera del túnel de 
viento; 7. tobera de contracción; 8. tobera 
de entrada; 9. pared lateral; 10. disco gira 
torio; 11. escape lateral. 





Además del problema directo que consiste en determinar el flujo alrededor de un enrejado 
de geometría dada, y que puede resolverse para el flujo potencial por los procedimientos expe- 
rimentales que acabamos de exponer, interesa la solución del problema inverso que consiste 
en hallar una geometría determinada de enrejado que produzca una desviación del flujo dada; 
o bien, en hallar un perfil y un enrejado óptimo, que produzca la desviación que se pretende, 
con el mínimo de pérdidas. Para ambos problemas pueden encontrarse soluciones aproximadas 
mediante la transformación conforme o por el método de las singularidades. Ambos métodos 
pueden estudiarse en la obra de Horlock citada en la nota al pie de la pág. 577. 


Todos estos métodos basados en la hipótesis de un fluído incompresible no pueden ser apli- 
cados a las TT, donde la variación del volumen específico por escalonamiento es mucho mayor 
que en los TC. Las soluciones analíticas del flujo bidimensional compresible alrededor de un 
enrejado de TT son difíciles y poco prácticas, por lo que se han utilizado poco en el diseño 
de estas máquinas. 

Todos los métodos teóricos experimentales (analógicos) enumerados hasta aquí en la pre- 
sente sección se basan en la hipótesis del fluído ideal, es decir, en la hipótesis de pérdidas 
nulas. Por eso las conclusiones de ellos deducidas necesitan ser confirmadas en el banco de 
pruebas, En él se somete el enrejado a la corriente real y se estudia su comportamiento, intro- 


PERFIL 





Fig. 14-23 .—Perfil simétrico básico C-4 utilizado en muchos TC axiales, 


(1) Véase C. MATAIX, Selección mediante la analogía reoeléctrica con papel Teledeltos de 
un tipo de refrigeración de álabes de turbina de gas, Consejo Superior de Investigaciones Cien- 
tíficas, Madrid 1962. (Premio Alfonso X el Sabio). 
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ATIN NNI 


Fig. 14-24,—Comportamiento en enrejado del 
perfil C-4 de la fig. 14-24. 





ААХ 
ААХ 


duciéndose las modificaciones еп los parámetros del enrejado, у еп el perfil mismo que dicte 
la experiencia. 


En la figura 14-22 se representa un banco de pruebas para enrejados de la Escuela Técnica 
Superior de Braunschweig. En él se hace circular el aire de izquierda a derecha, mediante un 
turbosoplante no representado en la figura, a través del enrejado, que se quiere ensayar. Este 
se monta en un panel giratorio que permita la variación del ángulo fj de posición de los perfiles. 


Los resultados de estos ensayos se representan de la manera siguiente. Sea el perfil simé- 
trico de la figura 14-23 que se ha utilizado en muchos compresores axiales рага Maw; < 0,75 
(donde Ма, — número de Mach basado en la velocidad relativa a la entrada). Su comporta- 
miento en enrejado, obtenido, experimentalmente, se ha representado en la figura 14-24, que 
después de todo lo dicho no necesita ulterior explicación. 


Finalmente, en los últimos años, se están llevando a cabo en diversos países por los grandes 
constructores de TM investigaciones sistemáticas que están permitiendo una optimización 
de los parámetros de diseño. Así se ha hecho, por ejemplo, en la Unión Soviética en los labo- 
ratorios de investigación de los Talleres Metalúrgicos de Leningrado con las TV y TG, reali- 
zando ensayos sistemáticos con turbinas experimentales que abarcan todos los tipos de esca- 
lonamientos y cuyos resultados están condensados en la excelente obra de G. A. ZALF y 
V. V. ZBOJAGINCEV, Teplovoj rascet paravyh turbin, Moscú, Masgiz 1961. 


15 


Proyecto de los álabes con torsión 
de las TMT axiales 





5.1. Introducción 


Repitamos una vez más lo que ya se dijo en la introducción del Cap. 14. El 
royecto de los álabes fijos y móviles de las ТМТ axiales, llevado a cabo en los 
"aps. 7, 8 y 10, estaba basado fundamentalmente en la teoría unidimensional. 
as propiedades del gas/vapor en las secciones de entrada y salida de las coronas 
ijas y móviles eran en realidad valores medios. Así mismo los triángulos de ve- 
ocidad calculados a la entrada y salida del rodete estaban referidos al diáme- 
ro medio, dm . 

La figura 14-1 representa el corte meridional y el desarrollo de un cilindro coa- 
jal con el eje de la máquina de diámetro dm correspondiente a un escalonamien- 
o de una TT axial. 


Los ángulos e = &, 01, 1, B; representados en la figura y materializados respec- 
ivamente a la entrada y salida de la corona fija, y a la entrada y salida de la coro- 
id móvil, según lo dicho, se suelen calcular para el diámetro medio en la teoría 
inidimensional. Las longitudes radiales de los álabes fijos y móviles a la entrada 
а la salida fo, Li, #1, г se calculan mediante la ecuación de continuidad 
uponiendo en cada sección 0, 1 y 2 constante la componente axial c, de la velo- 
idad absoluta de la base a la punta. En realidad esto no es así, ya que c, puede 
'ariar de la base a la punta del álabe y lo mismo v, y el gasto deberá entonces 
er expresado por la integral 


"р 
r C, 





dr 
v 
гь 


El diseño, estudiado en los capítulos citados y basado en la teoría unidimensio- 
tal, se considera definitivo algunas veces; mientras que otras es preciso comple- 
nentarlo. De este último caso tratamos en el presente capítulo. El primer caso 
onduce a dlabes cilíndricos y el segundo a álabes con torsión. La figura 15-1 
nuestra un álabe con torsión de una TT. En el primer caso, o sea, si el diseño se 
a por definitivo, los ángulos, 05, %,, B, y B; calculados para la mitad del álabe 
› adoptan para todo el álabe desde la base de diámetro dy а la punta de diáme- 
о d,. Además se construyen álabes con idéntico perfil de la base a la punta, 
lo que es lo mismo se adoptan álabes cilíndricos. Si además se adopta un grado 


581 


582 TURBOMAQUINAS TERMICAS 






SECCION BB 


SECCION AA Fig. 15-1.—Alabe con torsión de una TT. 


de reacción igual a 1/2 (véase la Sec, 8,3.2) se mantiene el mismo perfil en todas 
las coronas fijas y móviles en un cierto número de escalonamientos, pudiéndose 
fabricar los álabes por corte de una barra del perfil conveniente. Ahora bien, en 
realidad los triángulos de velocidad de la corriente varían a lo largo del álabe a la 
punta, porque varía la velocidad u, siendo 


Up < Un X Up 


Si la longitud radial es relativamente pequeña, esta variación no afectará sensi- 

blemente al rendimiento de la máquina. Por eso es admisible, y constituye una 

práctica común, construir los álabes de las TV cilíndricos, siempre que los álabes 
g 1 1 


sean relativamente cortos, o sea a = z a 10 ; mientras que si son relativamente 
m 


largos, o sea, si exceden mucho este valor los álabes suelen fabricarse con torsión, 
eligiendo uno cualquiera de los diseños que estudiamos a continuación. En la 
figura 15-2 puede verse la forma de los álabes con torsión de una TV. 

En contraposición a las TV los álabes de los TC axiales se construyen siempre 
con torsión aunque la altura del álabe sea muy pequeña. 

Esto mismo es aplicable a la B axiales, cuyas paletas siempre se construyen con tor- 
sión; mientras que las TH axiales aun dotadas de álabes cilíndricos serían menos sensi- 
bles a un descenso del rendimiento. La explicación consiste en que el proceso de difu- 
sión de las TMG es antinatural y es preciso siempre un diseño muy cuidadoso para evitar 
los desprendimientos de la corriente. 

A primera vista puede parecer que el cálculo de un álabe con torsión ha de re- 
sultar extraordinariamente complejo. Sin embargo, la aplicación de fórmulas muy 
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Fig. 15-2.—Alabe con torsión con fijación en horquilla múltiple 
para soportar grandes esfuerzos de los escalonamientos de BP de 
una TV de la AEI, Inglaterra. Si los álabes han de trabajar en la 
zona del vapor húmedo se protegen con estelita contra la erosión, 





sencillas, que deducimos en este capítulo, permite realizar este cálculo de manera 
inmediata, partiendo del álabe ya calculado en el diámetro medio dm. Dichas 
fórmulas permiten obtener los triángulos de velocidad en cualquier sección del 
álabe de la base a la punta, una vez conocidos los triángulos de velocidad en 
el diámetro medio. En la práctica este cálculo se hace por lo menos para tres 
cilindros coaxiales (base, mitad, punta del álabe); pero en los últimos escalona- 
mientos de una TT, y sobre todo en los primeros escalonamientos de un TC es 
preciso calcular los triángulos de velocidad en 5 y hasta 7 cilindros coaxiales. 
Aunque el cálculo de los álabes con torsión no es difícil; su construcción es 
mucho más costosa que la de los álabes cilíndricos. 


15.2. Ecuación fundamental del diseño de un álabe con torsión, o ecuación dife- 
rencial del equilibrio radial 


En la Sec. 1.6 se dió la definición de TM axial. En una TM axial la velocidad del 
fluído a su paso por las coronas fijas y móviles carece de componente radial. Este 
hecho, que en realidad no es más que una hipótesis aproximada, exige que el es- 
tado del fluído en cada punto, determinado por su presión y volumen específico 
cumpla una ecuación, que por esta razón se denomina la ecuación del equilibrio 


584 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


radial. Deducida esta ecuación en la presente sección veremos en las secciones si- 
guientes las leyes principales de la torsión. Estas, como su nombre lo indica, sirven 
para diseñar un álabe con torsión, de manera que el álabe así diseñado cumple 
siempre la condición de equilibrio radial, que pasamos a deducir. 


Consideremos el elemento infinitesimal dm del fluído, que atraviesa el escalo- 
namiento de la TMT axial, en la figura 15-3. El elemento constituye un paralele- 
pípedo infinitesimal, cuyo ancho supondremos igual a la unidad, y cuyas caras 
son paralelas, al triedro intrínseco de las TM, determinado por los vectores uni- 
tarios i, j, К, según el radio, la velocidad periférica y el eje; siendo los lados 
del elemento da, 1 y dr. Como el movimiento del fluído tiene lugar por hipóte- 
sis en un cilindro coaxial 


> > 
c=jC, tke, 


En la figura 15-3 se han dibujado las fuerzas exteriores que actúan sobre la par- 
tícula en la dirección radial y la fuerza de inercia (esta última se ha dibujado con 
flecha de trazos). Para que el movimiento de la partícula tenga lugar en el ci- 
lindro coaxial mencionado, el fluído exterior a la partícula deberá ejercer sobre 
las caras inferior y superior del paralelepípedo una fuerza debida a la presión, 
cuya resultante está dirigida hacia abajo (fuerza centrípeta). Por tanto: 


Fuerza sobre la cara inferior: —p · da · 1 

Fuerza sobre la cara superior: (р + dp) da + 1 

Resultante de las fuerzas exteriores dirigida hacia abajo (fuerza centrípeta): 
Feentrip. = (р + dp) da - 1 – р · da. 1=dp + аа. 1 


| э Ча. 1 





Fig. 15-3.—Fuerzas que actúan sobre un elemento infinitesimal de fluído que circula por una 
ТМ en la dirección radial, 
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Masa del paralelepípedo: dm = p da . г. 1 
Fuerza de inercia ^ Fuerza centrífuga (dirigida hacia arriba) = Masa x acele- 
2 
ración centrífuga = Feentrit, = — o da -dr - 1 A 
r 


' componente axial c, por ser paralela al eje no origina fuerza centrífuga alguna) 


Segün el principio de D'Alembert, la suma de las fuerzas exteriores y de inercia 
le ser igual a cero, o sea: 


c? 
dp.da-1—pda.dr.1.—-0 
mente, siendo v = — 
p 


dr 
v dp = c? 





(15-1) ; 
(Ecuación diferencial del equilibrio radial) 
sta ecuación se ve que si €, % 0, como sucede en el rodete excepto general- 
d 
эп la sección de entrada (ТМС) o salida (ТММ), = > 0: es decir, la pre- 
el fluído aumenta con la distancia al eje de giro. 


:uación diferencial del equilibrio radial con trabajo constante de la base 
a punta 


proceso adiabático-reversible, segün la Ec. (2-21): 


v dp 7 dh 
d de la Ec. (15-1) 
d 
dh = 2 (15.2) 


iseña el álabe (como se hace de ordinario) para trabajo constante de la 
unta (véase lo dicho еп pág. 572) en la dirección radial 


dW=0 
леп, según el primer principio, considerando la máquina adiabática: 
dW = — dhot =0 


; — entalpía total. Además: 
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Masa del paralelepípedo: dm = p da . аг. 1 


Fuerza de inercia = Fuerza centrífuga (dirigida hacia arriba) = Masa x acele- 
2 


M P с 
ración centrífuga = Feenii, = — p da · г. 1 — 
г 
(la componente axial c, рог ser paralela al eje no origina fuerza centrífuga alguna) 


Según el principio de D'Alembert, la suma de las fuerzas exteriores y de inercia 
ha de ser igual a cero, o sea: 


са 
dp.da.1—pda.dr.1.—-0 


1 
y finalmente, siendo v = — 
p 


dr 
r 


уар = сг (15-1) 





(Ecuación diferencial del equilibrio radial) 


En esta ecuación se ve que si €, +0, como sucede en el rodete excepto general- 
dp А 
mente еп la sección de entrada (ТМС) о salida MM) -r > 0; es decir, la pre- 


sión en el fluído aumenta con la distancia al eje de giro. 


15.3. Ecuación diferencial del equilibrio radial con trabajo constante de la base 
ala punta 


En un proceso adiabático-reversible, segün la Ec. (2-21): 


v dp 7 dh 
y en virtud de la Ec. (15-1) 
d 
dh = c ES (15-2) 


Si se diseña el álabe (como se hace de ordinario) para trabajo constante de la 
base a la punta (véase lo dicho en pág. 572) en la dirección radial 


dW=0 
Ahora bien, según el primer principio, considerando la máquina adiabática: 
dW = — dh; =0 


donde h,,, — entalpía total. Además: 
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1 
аһы, = dh +30 + сї)=0 


Por tanto: 
dh = — (с. dc, + Cu -d cu) (15-3) 
y sustituyendo (1583) en la Ec. (15-2) se obtiene finalmente la ecuación siguiente: 


d d 
‚ #® E +%=0 (15-4) 


a dr dr r 


(Ecuación diferencial del equilibrio radial con W =cte de la base a la punta) 


15.4. Diseño con torbellino libre de la base a la punta: primera ley de la torsión 


Aunque con la expresión “torbellino libre” se quiere significar propiamente 
ausencia de torbellino (o rotación), o “libre de torbellino”, se ha impuesto la cos- 
tumbre, que seguiremos nosotros de llamar a este diseño “diseño con torbellino 
libre”, y no “diseño libre de torbellino””, que sería la expresión más correcta. 


Se recordará que el movimiento de rotación de un fluído como si estuviera so- 
lidificado, es decir, con una velocidad periférica tal que 


Cu Frw 
es un movimiento rotacional; mientras que si se verifica la ley 
r - Cy = cte 
lo cual equivale a decir que la circulación es constante, ya que 


cte 
Г = с. 27г=— . 2 г = сіе 
г 


se trata de un movimiento irrotacional о potencial. En este último caso el movi- 
miento está “libre de torbellino” (1). El primer movimiento es el de un fluído 
en un recipiente cilíndrico que gira alrededor del eje, y el segundo se asemeja 
el huracan tipo tornado, que en su centro tiene velocidad elevadísima y presión 
bajísima y en la periferia velocidad casi nula y presión casi atmosférica. Este tipo 
de movimiento no tiene por qué ser circular, si está combinado con una corriente 
de desplazamiento. 


(1) También se dice que los dos tipos de movimiento mencionados representan el primero 
un torbellino rotacional y el segundo irrotacional. La expresión sintética “libre de torbellino” 
significa expresamente “libre de torbellino rotacional”. 
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Para hallar la ley del torbellino libre basta añadir a las dos hipótesis implícitas 
en la Ec. (15-4) (equilibrio radial, W = cte) otra tercera condición: c, = cte., con 
lo cual la Ec. (15-4) se transforma en: 


dr 


y multiplicando ambos miembros por -7 
Cu 


dc, dr 
Cy r 





ecuación de variables separadas, que integrada nos da: 


(пс, + £n r= ln cte 


obteniéndose finalmente la 


primera ley de la torsión 
Cu -r =cte (15-5) 
(Torbellino libre, equilibrio radial, W =cte, C, =cte) 


que es la condición de ausencia de torbellino irrotacional, que justifica el nombre 
de “diseño con torbellino libre" con el que se conoce la ley de la torsión hallada. 

Si además. como hemos supuesto W = cte en la dirección radial, teniendo en 
cuenta la ecuación de Euler, se verificará tanto en las TT como en los TC (en 
estos últimos suponiendo que el 7; no varía en la dirección radial) que 





UA c, = сїе 
y siendo u =r w 
r À C =cte 
W2m Wa 
Ctm Cib 
Cam 
wi Wib Cav 
Um Uh 
г= гр гага ге г, 
(а) (b) (c) 


Fig. 15-4.—Triángulos de velocidad que obedecen a la ley del torbellino libre: 
a) en la punta; b) en la mitad; c) en la base del álabe. 
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Con la Ec. (15-5) puede ya construirse el triángulo de velocidades en cualquier 
sección, en particular en la base y en là punta del álabe, si se conoce el triángulc 
de velocidades en la sección media. En efecto, designando con el subíndice m lo: 
valores en la sección media, el triángulo de velocidades en cualquier secciór 
queda definido por: 


(15-6 


o 

£ 
o 

Ё 
2 
© 


siendo además 





Estas cinco ecuaciones se aplican sucesivamente a la entrada y salida del álabe 
como se verá más adelante. El ángulo В variará fuertemente de la base a la punta 
ya que u aumenta y Cm disminuye simultáneamente, lo cual es un serio inconve 
niente por la dificultad de fabricar álabes fuertemente torsionados. 


En la figura 15-4 pueden verse los triángulos de velocidad a la entrada y salid: 
de una corona móvil en la punta y en la base, obtenidos mediante la ley del torbe 
llino libre, a partir de los triángulos previamente calculados en la mitad del álabe 


La ley del torbellino libre se ha empleado mucho, y sigue siendo en la actuali 
dad la ley de torsión más comúnmente empleada en el diseño de ventiladores y 
TC axiales (véase diseño 6, pág. 595). 


15.5. Variación del grado de reacción de la base a la punta del álabe en el diseñe 
con torbellino libre: 


Con las Ecs. (15-1) y (15-6) es fácil demostrar que en el diseño con torbellino libre en 1 
base del álabe la presión disminuye considerablemente, y consiguientemente el grado de reac 
ción disminuye. Además recorriendo el álabe desde la punta a la base el ángulo fj, disminuy 
y la velocidad c, aumenta. A causa de esto disminuye el rendimiento local en la zona má 
próxima a la base del álabe. Por esta razón a veces se empieza el diseño de los escalonamiento 
provistos de álabes con torsión por la base, partiendo de la condición de que el grado de reac 
ción no sea allí inferior de 0,05 a 0,10, 


El hecho de que en el diseño con torbellino libre el grado de reacción no permanezca con: 
tante confirma una vez más lo dicho en la Sec. 5.6 sobre la imposibilidad práctica de clas 
ficar las TMT en turbinas de acción y reacción, dada la flexibilidad con que en las TT moderna 
se combinan diferentes grados de reacción en los diferentes escalonamientos de una misma T 
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e incluso, como en el caso del torbellino libre, que estamos estudiando, se hace variar el grado 
de reacción en un mismo escalonamiento. 


A continuación deducimos una fórmula que sirve para calcular el grado de reacción о en 
función del radio en cada sección del álabe. 


Llamando AY, al salto adiabático-isentróvico en el escalonamiento y kf al coeficiente de 
velocidad de la corona fija se tendrá [Ec. (6-39)]. 


Cu =с Cos Qy kf cos A, y 2 (1 — 0) AY, 


y por tanto, 
гс =rkfcos 0 y 2 (1 – о) ДҮ, =С' 
donde С’ — es una constante а lo largo del radio, o sea ar = 0 (diseño con torbellino libre). 
r 


De la última igualdad se deduce: 


| с (15-7) 
—о= 
r? cos? 0 
donde 
c? 
c=——— "cte (15-8) 
2kf ^Y, 


(habiendo supuesto Кү = cte) puesto que el trabajo específico AY, no varía a lo largo del álabe 
(véase pág. 567). 


Si, como sucede de ordinario, se conoce el grado de reacción Om en el diámetro medio, el 
cual ha sido fijado en el diseño del álabe en su mitad, el cálculo del grado de reacción о en 
un radio cualquiera se hará sencillamente utilizando las Ecs. (15-7) y (15-8). En efecto, la 
constante C de la Ec. (15-7) se determinará mediante la ecuación 


i с 
= 0n = — 
"C d cos? Qim 
y llevando el valor de C deducido de aquí a la Ec. (15-7) se tendrá: 
1-0 r ? cos? Or 
= Es) —_— (15-9) 
1— 0m r cos” (Xy 


Generalmente los ángulos Q0, son muy pequeños, y puede hacerse 





cos? Qim 


y por tanto aproximadamente 





Si se desea mayor aproximación se podrá utilizar la fórmula que vamos a deducir a con- 
tinuación: 
Siendo 


Cia 





с1а “cte y tg Om E 
Cium 
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se tendrá: 


de donde 


2 2 
cos” Qm E 2 r 
7 51 sen Om |1-[— 
cos” (ty fm 


y después de llevar este valor a la ecuación (15-9) se tiene finalmente la fórmula buscada, 


1-0, 2 
0-1- ы K — sen? Qim 1- ae (15-10) 
C) l Fm 
тп 





15.6. Diseño con ángulo o, constante de la base a la punta: segunda ley de la tor- 
sión 


Con frecuencia el diseño de las TT (no así el de los TC por la razón indicada en la pág. 551) 
se simplifica adoptando álabes cilíndricos en la corona fija, y álabes con torsión solamente 
en la corona móvil. En este caso, pues, el ángulo de salida de la corona fija ©, no variará a lo 
largo del álabe. La condición Ф] = cte., y en general & = cte para una sección cualquiera, con- 
duce a una ley de torsión, que vamos a deducir, y cuyas ventajas e inconvenientes analizaremos 
después. 


En este diseño se sigue suponiendo equilibrio radial y W = cte a lo largo del álabe, y se 
cumple por tanto la Ec. (15-4). Además 


с 


сша=-== (15-11) 
Ca 
donde C es una constante, porque 
а= cte 
De la Ec. (15-11) se deduce: 
Cu 7C. Ca (15-12) 

y 

dc, =C- dC, 
que se sustituye en la Ec. (15-4), obteniéndose: 

Ca a © >с Sito Lo 
y 
de 


C. 
а (с? +1)+С? 2=0 


dr r 





15. PROYECTO DE LOS ALABES CON TORSION DE LOS TMT AXIALES 591 





dr 
que, al multiplicar ambos miembros por Ea , conduce a la ecuación de variables se- 
Cu 
paradas: 
dc, dr 
+5 — =0 (15-13) 
Ca r 
donde 
с? сд? а " 
s= = —cos^ а (15-14) 





14C 1 +сїд? а 
Integrando la Ec. (15-13) se obtiene: 


Kn c, + &n P = Un cte 


Са: г Ecte 


Sustituyendo el valor de s dado por (15-14) se obtiene la 


segunda ley de la torsión: 


costar 


Ca - = cte (15-15) 


(Equilibrio radial, W —cte, 4=cte) 


Con la Ec. (15-15) puede construirse el triángulo de velocidades en cualquier sección, si se 
conoce el triángulo de velocidades en la sección media. En efecto, el triángulo en cada sección 
queda determinado por: 


| (15-16) 
т Пп costal | 
Cu “Cum өй | 


habiendo deducido la última ecuación de la condición de proporcionalidad entre c, y с, [Ec. 
(15-12)]. 


El diseno con & = cte tiene el inconveniente de que c, varía mucho desde la base a la punta, 
y es mayor en la base, siendo la potencia mayor donde las condiciones “hidráulicas” son menos 
favorables. 


Aunque al ser c, variable, para calcular el gasto se debería aplicar la ecuación: 


"р 
гс 





v 
“ro 


en lugar de la corrientemente aplicada: 


G=271:fm-: (ro — гь) Cam * m 
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donde el subíndice m indica valor medio; en la práctica aplicando una и otra fórmula se obtie- 
nen resultados muy semejantes. 


Siendo cos a, < 1, comparando las fórmulas рага c, en las Ecs. (15-6) y (15-16), que co- 
rresponden respectivamente a los diseños de torbellino libre y Q = cte, se observa que la vè 
riación de c, de la base a la punta es menor en el segundo caso. Tambián es menor la variación 
de los ángulos $, lo cual constituye una ventaja en el diseño con &—cte., que conduce a álabes 
menos torsionados, y más fáciles de fabricar. Finalmente el grado de reacción también varía 
menos, obteniéndose creca de la base del álabe, para un mismo grado de reacción en el diáme- 
tro medio, grados de reacción más favorables. 


En la figura 15-5 pueden compararse los triángulos de velocidad obtenidos en la base y la 
punta del álabe con uno y otro diseno, suponiendo que el triángulo en el diámetro medio es 
el mismo en ambos casos. 


15.7. Disefio con grado de reacción constante: tercera ley de la torsión 


En la deducción de la primera ley de la torsión se supuso c; —cte; en la segunda Q = cte; 
en la tercera se supondrá ahora el grado de reacción о = cte de la base a la punta. Este diseño 
O diseno con grado de reacción constante se emplea muchas veces en lugar del diseño con tor- 
bellino libre; aunque el segundo es más utilizado. En el diseño con 0 = cte es frecuente además 
hacer о = 1/2 de la base a la punta. Finamente en este diseño, lo mismo que en los dos anterio- 
res, se sigue cumpliendo la ecuación del equilibrio radial con М —cte [Ec. (15-4)]. 


Integrando esta ültima ecuación entre el radio medio y un radio cualquiera se tendrá: 


ci-ch-cd-2 — dr (15-17) 


Para fijar ideas en la deducción de las fórmulas siguientes supondremos que se trata de un 
TC, ya que en ellos este diseño es de más aplicación. 


Fig. 15-5.—Comparación de los triángulos 

de velocidad obtenidos en la punta, mitad 

y base del álabe, según la ley del torbelli 

no libre (línea continua) y según la ley 

Q =cte (línea de trazos), a partir del trián 
gulo en la mitad del álabe. 
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El grado de reacción de un TC axial, o relación entre el salto entálpico en el rodete y el 
salto entálpico total, según las Ecs. (5-33) y (5-30) será: 


wi - wi 


Si suponemos que aproximadamente w,; = Way (bien entendido que esta igualdad caracte- 
rística del diseno con torbellino libre estrictamente no se cumple en este diseno), y teniendo 
en cuenta que en las TM axiales Асу = Ам, se tendrá: 





OO + зи) (Wiu —w2u)_Wiu t Won __ ( Ciu + Сз 


) = сіе (15-18) 
20 (муу — W2u) 20 20 


Por otra parte, el trabajo absorbido por el rodete, según la ecuación de Euler (teoría unidi- 
mensional) será: 


Wau =u (сц — су) = cte (15-19) 
De las Ecs. (15-18) y (15-19) se deduce: 








_ Uy (1—0) Wutm 1_ B 
сіу = r ==Ar-— 
"тп 2um г r 
Um (1—0) Wu rg 1 B 
с = - r+ um ==Ar + — 
Fm 2 Un r г 


donde А у В son constantes, у el subíndice т se refiere como siempre a la mitad del álabe. 







(с), " 


(Ca) 

М T 

24 — (C2) t.e. А 
——=1'2 
'm 


Fig. 15-6.—Comparación de las velocidades a la entrada y salida de un escalonamiento de TC 
axial en la punta, mitad y base del álabe, según la ley del torbellino libre (líneas de puntos) y 


la ley deo— L-cte (líneas de trazos). 
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Los triángulos de velocidades en cualquier sección desde la base a la punta quedan deter- 
minados por los valores de сц, и y c, en dicha sección. Estos últimos se obtienen fácilmente 
de la Ec. (15-17), a saber: 


r 2 г 
Cfa =Cham —2 А? г2, '-С) | +4 AB An — 


т Tm 

2 2 22 ry? r 
C2a =с2ат — 2 A^ rm |1 (5) —4 AB ln — 
m пп 


donde А у В son constantes. 


En la figura 15-6 pueden compararse los triángulos de velocidad obtenidos con los dos 
diseños: torbellino libre y reacción constante (grado de reacción 1/2). En esta figura puede 
verse que los ángulos son menores en este último caso, así como los números de Mach, lo 
cual constituye una ventaja, sobre todo si los números de Mach son tales que se origina una 
disminución del rendimiento (véase la Sec. 16.9). 


Para terminar creemos interesante resumir y comparar las características de los diseños 
con torbellino libre y con reacción constante, que constituyen los dos diseños más importan- 
tes de los álabes con torsión: 


Torbellino libre Reacción constante 


. Equilibrio radial 1. Idem. 

. Wu = сте. a lo largo del álabe 2, Idem. 

. са — cte. a lo largo del álabe 3. Ca Fcte. 

. о сіе. a lo largo del álabe 4. 0 = cte. 

. Perfil distinto de álabes fijos y móviles a lo 5, Perfil igual. 
largo del álabe. 

6. Ma, (número Ma a la entrada del álabe) —cte. 6. Ma, variable. 

a lo largo del álabe. 
7. Ap en corona móvil %# cte. a lo largo del 7. Ap 7 cte. 
álabe. 


nd шо е 


En la figura 15-7 puede verse cómo varía mucho menos la inclinación del perfil de la base 
a la punta en el diseño con reacción constante en relación al diseño con torbellino libre; 
presentando el primer diseño la ventaja de álabes con menos torsión, y por tanto, más fáciles 
de construir. 


Fig. 15-7.—Comparación de la torsión del 
álabe én los diseños con torbellino libre 
y con reacción constante. 





A veces para evitar grados de reacción excesivamente bajos en la base del álabe, cuando 
se utiliza el torbellino libre, se prescinde de la condición de trabajo constante y se diseña para 
menor trabajo en la base del álabe. Finalmente existen otras leyes de diseño que no suponen 
tampoco trabajo constante de la base a la punta y que no estudiamos por ser de aplicación 
mucho menos frecuente. 
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15.8. Disefio 6: TG de reacción de un escalonamiento con álabes dotados de torsión 


Diseñar una TG de reacción de un escalonamiento, siendo la presión de entrada en la turbina 
(presión total o de remanso) igual a 3 bar, la presión de salida 1,45 bar, la temperatura total de 


estancamiento a la entrada en ia turbina 1100 K, el nümero de revoluciones 8000 rpm, y el 
gasto másico de gas 25 kg/s. 


En los cálculos de este problema utilizamos las simplificaciones siguientes: coeficiente a.i, 
y = 1,34 constante en toda la turbina; coeficiente de obstrucción a la salida de los álabes 
fijos y móviles 7 — 1 (álabes afilados). Se supondrá que la constante del gas que evoluciona 





en la turbina es R; = 287,4 


kg -K 


Se diseñará la turbina con un grado de reacción en la mitad del álabe Om = 0,3 y se cons- 
truirán los álabes con torsión, según la ley del remolino libre [Ec. (15-5)]. 


Al suponer y = cte no será necesario el uso de tablas ni diagramas. 


1, Salto energético en la turbina, velocidad periférica y diámetro medio. 
Salto a.i. total en la turbina: 








y р YY 
Ү,= Toro — R; 4 2 ) "ош 
= Po tot 
145 1,34—1 к) 
= 1100 ———.2874 10? (E 124 | 10 — 
= 3 kg 


C¿=V 2Y,= y 2 - 210 . 10? = 648 m/s 
La velocidad periférica a la mitad del álabe и, se elegirá teniendo en cuenta la Ec, (8-21), 
y adoptando después de un previo tanteo para год el valor medio de 0,405. 
El coeficiente Óptimo de velocidad periférica será, pues, aproximadamente: 


Um 


= 0,405 (1+ 0,8 om} = 0,405 (1+ 0,8 .0,3) = 0,5022 





s 
siendo por tanto 


Um = 648 . 0,5022 = 325,5 m/s 


El diámetro a la mitad del álabe será: 


2, Corona fija 
Salto a.i. en la corona fija: 


kJ 
Ah, = (1 — 0m) Y,7 (10,3) 210 = 147 — 
g 


Velocidad real de salida del gas de la corona fija: 


сз = к, V2 Ahy = 095 V/2. 147 -107= 515 m/s 


de. Ф 07s 
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El calor específico a presión constante será: 
Y 1,34 


J 
€, =— R= —— -287/4= 1133 — . 
y-1 0,34 kg - К 


Temperatura ideal total (después de una expansión аі.) a la salida de la corona fija: 





sf 147 
Titoc = Totor — = Me. VOK 


p , 
соп lo cual puede calcularse la relación de presiones, 


Y _134_ 
р т 7-1 970 
1 =( ne)? C 134-1 = 0810 
Po tot Toto: 1100 





la cual, según la tabla 7-1 pág. 256 es mayor que la crítica, Por tanto los conductos formados 
por los álabes fijos serán convergentes. 


Ahora bien, 
P1 = Po tot · 0,610 = 1,829 bar 


la temperatura real a la salida de la tobera 


Т, = T JE = 1100 oom 983 K 
A Mrs 7 2.1433. 102 
y el volumen específico en el mismo lugar 
R,T, 2874 -983 m3 
vw =— = —— = 151 — 


Escogiendo un ángulo A, = 21? tendremos 
са = сү sen Q} = 515,1 -0,358= 184 6 m/s 
C4, = Су cos A, = 515,1 - 0,933 = 480,9 m/s 


La longitud radial de los álabes directrices a la salida de la corona fija será: 


бу, 25 -1,511 
£4 m = ——————————— = 0,084 m = 84 mm 
ndm Cia — 7:0/77.1846 


Esta misma longitud radial la adoptaremos para la entrada, es decir, construiremos los álabes 
con la longitud radial constante. 


Al llegar aquí es conveniente comprobar el grado de reacción en la base del абе. Para ello 
basta aplicar la Ec. (15-10), siendo el radio de la base del álabe 


dm —-& 0,777 — 0,084 - 


luego 
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1-03 0,347 y? 
оь = 1 ————— 1 — 0,128 | 1 - L —— = 0,143 
( 0,347 y 0,389 
0,389 
valor aceptable según pág. 588, con lo cual podemos continuar los cálculos, 


3. Corona móvil. 


w = Y и? + с] — 2 Um Су Cos A, = 


= y 325,52 + 515,12 — 2 . 325,5 -515,1 -0,933= 241,7 m/s 


Cia 184.6 
B4 = arc tg ———— = arc tg ———————— = 130,1? 
Um Слу 325,5 — 480,8 
W2 = Km У Om -C2+ On м2 [véase la Ec. (6-12)] 


donde tomaremos km = 0,95 y Ө„ = 0,916; con lo cual 
w2 = 095 y 03 · 648,1? + 0,916 . 241,7? = 402,5 m/s 


La temperatura real del gas a la salida de la corona móvil será: 


1 
(w3 — w?) = 983 — — — — — —- (402,5? – 241,72) = 938 К 
2.1,133 . 10? 





T. T : 
2 1753 "x 
y el volumen específico en el mismo lugar 
R,T, 2874.938 


Admitiremos un pequeño solape en los álabes del rodete, con relación a los de la corona fija, 
segün la fórmula (pág. 300). 


dm 777 
g =9+ 2.2 = 84+ 2 .— = 85,55 mm 
1000 1000 


También en la corona móvil se hará 


* Con esto resulta 


G va 25 - 1,857 
Вә = arc sen ————— —— = arc sen = 3355? 
n dm Lo wa n -0,777 - 0,0855 . 402,5 





C2a = W2a = wa sen fj; = 402,5 - 0,5526 = 2224 m/s 
C2u = Um — Wa, = Um — Wa Cos fz = 325,5 — 402,5 - 0,8334 = – 9,9 m/s 


La velocidad de salida será: 


c; = V c2, * c, = /2224? + 9,92 = 2226 m/s 
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4. Pérdidas y4, Y2, Y3, Ya, salto y rendimiento periféricos 
Perdidas en los álabes fijos 


kJ 
уз = (1 к2) Ah, = (1 – 0,952). 147 = 14,33 үзе 
g 
La velocidad relativa teórica a la salida de los álabes móviles sería: 


=y om С2+ w? = 1/03 6482 + 24172 = 429,5 m/s 


Pérdidas en los dlabes móviles 


м2 -w3 4295? —4025? J kJ 
y2 == = == 11230 -== 1123 
2 2 kg kg 
Pérdidas por velocidad de salida 
c? 222,62 kJ 
уз=-2 = ——— = 24780 —= 24, . 
2 2 kg kg 


Pérdidas intersticiales 


Elegiremos un laberinto como el de la figura 1, al cual aplicaremos la Ec. (6-18) para calcu- 


lar el caudal intersticial g;: 
ENTE Zo, Ya 
CY VATI 
Haremos и = 06;2 = 3 anillos intersticiales; y'= 0,7 x ; haciendo el intersticio axial 
5 = 1,5 mm y el radial 6' = 1,4 mm. Por tanto 
07.15 





и? = 0,75? = 0,5625 


Además 


Ау = mid. + £1) 8 = л (0,777+ 8555.10 2) 15. 10? = 0,0037 m? 


Diseño 6. Fig. 1. 
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y según la Ec. (15-10) 





1-03 0,777+ 8555.10? y ? | 
= 1- 3 1-0128 |1- |[72— — ——— ‘= 0,313 
(E 85,55 . 107 ) 0777 | 
0,777 ` 
Con lo cual 
0,6 -0,0037 4/2 0,313 - 210 kg 
gi = == = 0,083 — 
1857 V 1+ 3. 0,5625 s 


y según la Ес. (6-16) 


Ү, 9 210.0,083 kJ 
ya =— = ————— = 0,0697 — 
G 25 kg 


Salto periférico 


k 
Y, = Y, —ly1+ y2 + ya t уд) = 210 — (14,33+ 1123+ 24,78+ 0,0697) = 1596 pa 
9 


Rendimiento periférico 


5. Pérdidas por rozamiento de disco, salto y rendimiento internos 


Pérdidas rozamiento de disco 
Aplicando la Ec. (6-17) se tendrá: 


1 8000 Y ? 
N, — 0,0095 p n? 45 = 0,0095. —— . |— -0,7775 = 3430 W = 3,430 kW 
1,857 60 
que equivale a una entalpía perdida, 
N, 343 013 kJ 
ys ===—=0, 6 
> 5 kg 


Salto interno 
kJ 
Yi= Y,— (yat уз + ya + yat yg) = Y, — ys 7159,6 —0,137 = 159 5 p 
g 
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Rendimiento interno 


Suponiendo un rendimiento mecánico de 0,98 la potencia útil de la turbina será: 


Pa = G Y; nm = 25 - 159,5 0,98 = 3908 kW 


Diseño 6. Fig. 2. 





Cálculo de la torsión de los álabes 
En la turbina la relación 


0,0855 
0,777 





& 
— = = 0,112 0/08 a0,1 

dm 

Por tanto, según lo dicho en la pág. 582, los álabes se harán con torsión. 


Calculamos los álabes de la base a la punta según la ley del torbellino libre, siguiendo el 
procedimiento indicado en la pág. 587. Nos hemos limitado a hacer el cálculo de los triángulos 
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de entrada y salida en la base y la punta (véase fig. 2), que junto con los valores ya calculados 
de la sección media se incluyen en la tabla siguiente: 


CALCULO DE LA TORSION DEL ALABE EN LA TG DEL DISEÑO 6 


Cla КОҢ 





16 


Estudio y provecto del TC axial 





un 


16.1. Introducción mod 


Aunque a comienzos de este siglo Parsons construyó ya el primer TC axial, d 
rendimiento fue muy bajo en comparación con el alto rendimiento alcanzado por 
los TC axiales de alta presión y caudal en la actualidad (véase fig. 16-1). Los ре Р, 


primeros TC axiales de rendimiento aceptable aparecieron mucho más tarde; de | 
manera que la TV y el TC centrífugo llevan prácticamente un siglo de ventaja al Š. 


) 
* 
| 





Fig. 16-1.—Montaje en fábrica de un TC construido por Sulzer Hermanos, Suiza. En primer 
plano el cuerpo de BP, de nueve escalonamientos, con los álabes directrices orientales en marcha 
а la entrada. En el fondo el cuerpo de alta presión de doce escalonamientos con álabes directri- 
ces fijos. Entre ambos cuerpos el aire,a la presión de 2 bar aproximadamente, se refrigera en un 
interrefrigerador que no aparece en la figura. Caudal volumétrico máximo a la salida 190000 
m? /h, a la presión de 6,5 bar, con una potencia de accionamiento de 15500 kW aproximadamente. 
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TC axial. Comparando el desarrollo del TC con el de la TG recordaremos que los 
rendimientos internos de las primeras unidades-TG fueron análogos a los de las TV, 
que habían alcanzado ya, cuando se comenzaron a construir las primeras TG, un 
alto grado de desarrollo; mientras que el TC centrífugo y sobre todo el axial era 
una máquina nueva que había que desarrollar desde el principio. 


Recuérdese lo dicho al comienzo de los Caps. 14 y 15 sobre la mayor dificultad 
del diseño de los TC axiales y de la importancia especial que el método aerodiná- 
mico y el método de diseño de los álabes con torsión tiene en estas máquinas. 
Por esta razón, como ya se indicó en la Sec. 14.1, el estrechamiento de los canales 
entre los álabes en las TT axiales puede ser mucho mayor que el ensanchamiento 
de los mismos en el TC axial, y la desviación producida por los álabes también es 
mucho menor en este último (véase fig. 14-2). 


El ángulo de desviación en los álabes de un TC axial suele ser inferior a 45%; 
mientras que en los de una TT se puede pasar de 240°, conservando aún buen 
rendimiento. 


El salto entálpico periférico en un escalonamiento de un TC axial, es según la 
Ec. (5-31): 


Y, =U Ас, =U (Cu — Су) 
Como además, de los triángulos de velocidad, suponiendo c, = cte, se deduce que 


Сац — Ciu = Way — Ми 
Wau =— Ca ctg Ba Wiu =— Са СЇ В, 


se tendrá: 


Y, =u c, (ctg B, — ctg B,) (16-1) 


De la Ec. (16-1) se deduce que, siendo en un TC axial necesariamente la dife- 
rencia ctg В, — ctg f; muy pequeña (véase Sec. 14.1), el aumento del salto por 
escalonamiento se ha de conseguir mediante un aumento de u o de c,. Siendo a su 
vez ambas posibilidades muy limitadas, y correspondiendo a un salto periférico 
pequeño un incremento de presión por escalonamiento pequeño, la relación de 
compresión por escalonamiento en los TC axiales es muy pequeña, de 1,15 a 
1,35 aproximadamente, y mucho menor que en el TC centrífugo. 


Esto no obsta para que el TC axial predomine hoy en el campo de las grandes 
potencias sobre el TC centrífugo, y ello no sólo en el campo de los grandes cauda- 
les sino también en el de las grandes relaciones de compresión, que se alcanzan 
aumentando el número de escalonamientos. En la actualidad, donde quiera que 
haya que impulsar grandes caudales con una relación de compresión hasta e, 74, 
por ejemplo, en la industria química, suministro de gas, acererías, calderas de 
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vapor (aire de combustión, turbosobrealimentación, etc...), encuentran uso los 
TC axiales. 

Estos escalonamientos se suceden unos a otros como en las TT en montaje ya 
sea de tambor ya de disco (véase la Sec. 10.6), constituyendo una máquina 
compacta con reducida área transversal. Esto último constituye una gran ventaja 
sobre el TC centrífugo en la aplicación a los turborreactores de los aviones. 


Ssmi 7 


xd LS] 

























Fig. 16-2.—Esquema de un TC axial: 1. corona fija; 2. estator; 3. tambor; 4. corona móvil de 
un escalonamiento; 5. corona directriz de entrada; 6. corona directriz final. 


La figura 16-2 muestra un corte longitudinal de TC axial. 

Los TC axiales se clasifican en subsónicos y supersónicos. Nuestro estudio 
tratará sobre todo de los TC subsónicos que son los más corrientes; en la Sec. 
16.9 trataremos de los TC supersónicos. 

Recuérdese lo dicho en el Cap. 6 sobre las pérdidas, saltos entalpicos, rendimien- 
tos y potencias en los TC, lo cual es íntegramente aplicable a los TC axiales; y lo 
dicho en la Sec. 12.2 sobre la comparación de los TC axiales con los centrífugos 
y en las Secs. 12.6 a 12.8 sobre la refrigeración de los TC tanto centrífugos como 
axiales. 

A título de ejemplo véase el esquema de la figura 16-3, según el cual funciona 
en la fábrica de oxígeno de "Lakeside", USA un compresor del tipo Varax aná- 
logo al de la figura 16-1. Las figuras 16-4 y 16-5 pertenecen a la misma instala- 
ción. Si bien la relación de compresión por cilindro o cuerpo es limitada, pueden 
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alcanzarse valores extraordinariamente elevados, disponiendo un cierto número 
de unidades en serie, como en la figura 16-6 donde la relación global de compre- 
sión de la instalación es de 2500: 1. 





Fig. 16-3.—Esquema de uno de los grupos TC de la fábrica de oxígeno de Lakeside, Indiana, 
USA. El tercer grupo idéntico al de la figura entró en funcionamiento el ano 1967: a) TC de 
baja presión Varax, tipo ACV-9-53, con álabes directrices orientables; b) interrefrigerador con 
separador de agua; c) TC de alta presión, tipo AC-12 (13)-45; d) transmisión elevadora de velo- 
cidad; e) TC de aire de la combustión; f) turbina de vapor de condensación que se emplea al 
mismo tiempo para la puesta en marcha de la TG; g) turbina de gas; h) caldera de vapor de 

escape con hogar suplementario. 





Fig. 16-4.—Interrefrigerador del grupo de la figura 16-3. A la izquierda la cámara de agua del 
tercero y ültimo elemento de refrigeración, dispuesto longitudinalmente. Junto a él dispuesto 
también longitudinalmente el separador de agua con pantallas de acero inoxidable. A la dere- 
cha las bridas de conexión para los conductos del aire que se refrigera, y entrada de hombre, 


Los conductos del agua de refrigeración están en el lado izquierdo y no son 
visibles en la figura. 
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Fig. 16-5.—Disposición de los tubos de aletas del interrefrigerador de la figura 16-4 de arseniuro 
de cobre y sección elíptica, con lo cual se obtiene, junto con transmisión de calor óptima, una 
disminución de las pérdidas por fricción en el lado del aire. 





Fig. 16-6.—Instalación de un conjunto de TC axiales y centrifugos en serie de la firma Allis 

Chalmers, USA para un túnel aerodinámico hipersónico, donde se realiza una relación global de 

compresión de 2500:1 con un caudal volumétrico de 16200 m? /min. Compresores axiales como 
los de la figura pueden construirse para caudales de 27000 m? /min, y aún mayores, 
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16.2. Incremento de presión teórico en un escalonamiento y factor de disminu- 
ción de trabajo de los TC axiales 


ЕГ incremento de entalpía periférico en un escalonamiento de compresor 
adiabático es, según la Ec. (6-27) 


Yu =h; — h, =u (Cu — Cu) (16-2) 


habiendo supuesto que la energía cinética es sensiblemente la misma a la salida 
(punto 3) y entrada (punto 1) del escalonamiento. 


Se tiene además 


d 
dh «du 4 pdv v dps vdpz = (16-3) 
р 


ya que du + p dv = dO = 0 en el proceso teórico a.i. que estamos considerando. 


Siendo en un TC axial, según lo dicho en la Sec. 16.1, el incremento de presión 
por escalonamiento muy reducido, la variación de la densidad р = 1/v será co- 
rrespondientemente muy pequeña. Si en primera aproximación suponemos (en un 
escalonamiento, no en el TC completo) p = cte., setendrá,integrando ambos miem- 
bros de la Ec. (16-3) entre 1 y 3: 


h, —h, = 23Р! 


y en virtud de las Ecs. (16-2) y (5-33) se tendrá: 


ру = Pi =p и (Cu — Cu) 77 | (wi wi) + (03 — el] (16-4) 


(Incremento de presión teórico en ип escalonamiento de ТС axial; 
р =cte, с1/2 =c1/2) 


Si designamos por 2 la sección a la salida de la corona móvil del escalonamien- 
to, se tendrá además: 


p 
pa—pi- 7 (wi —wi) (16-5) 
(Incremento de presión teórico en una corona móvil de un TC axial; 
p —cte) 
P E. 2 6 
р,—р› => (cà — ci) (16-6) 


(Incremento de presión teórico en una corona fija de un TC axial; 
p = сіе) 
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El establecer la hipótesis p = cte equivale a tratar al compresor como una TMH. No 
es extraño, pues, que las Ecs. (16-4) a (16-6), que no constituyen más que una aproxi- 
mación en los TC axiales sean las ecuaciones que dan los incrementos de presión en 
una bomba hidráulica o en un ventilador, ambos de tipo axial. 


Todas las ecuaciones que se han visto hasta ahora en el presente capítulo son 
sólo válidas en la teoría unidimensional. Esto sucede en particular con la Ec. 
(16-1). Para expresar este hecho la escribiremos de nuevo con el subíndice оо (teo- 
ría unidimensional = teoría con infinito número de álabes); de manera que 


Ү =U (Cau — Cu) = UC, (ctg B, — ctg B1) (16-7) 


Es decir. en el TC axial es preciso considerar, como se hizo en el TC radial en 
la Sec. 12.10, un factor de disminución de trabajo. 

Yue representa la energía comunicada al fluído por el rodete, y [Ec. (16-2)] 
el aumento de entalpía del fluído en el escalonamiento. 

Suponiendo gas perfecto, el aumento de entalpía es igual a ср AT (donde 
Cp — calor específico medio a presión constante); luego 

Cp A Tuco =U C (ctg Bi a ctg B,) 

donde el subíndice u indica que se trata del incremento de temperatura deducido 
del diagrama de velocidades, y el subíndice co se añade para expresar la validez 
de la ecuación sólo en la teoría unidimensional. Por tanto 


u C, 
АТ» =— (ctg B, — ctg Ba) (16-8) 
n 


Designando por AT, el incremento real de temperatura que experimenta el 
fluído en su paso por el escalonamiento, la experiencia demuestra que 





A T, Y 
= = AL < 1 
АТ Y uoo 


dondeQ — factor de disminución de trabajo en el TC axial (1) 
Y, — trabajo periférico 
Yuso — trabajo periférico deducido del diagrama de velocidades. 


El que este factor Q sea menor que la unidad se debe a que la velocidad media 
Ca que figura en la Ec. (16-8) se ha obtenido mediante la ecuación de continui- 


(1) El factor £2 juega, como hemos dicho, en el TC axial un papel semejante al del factor e; 
de la Sec, 12.10, en el TC radial. Conviene, sin embargo, distinguir ambos coeficientes. Para 
el TC axial empleamos nosotros la letra Q introducida por Howell, y clásica en el estudio de 
los TC axiales. Véase HOWELL, R. A., Development of the British Gas Turbine Jet Unit, 
"Institution of Mechanical Engineers, London”, publicado también por la “A.S.M.E,, New 
York, 1947”. 
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170 180 190 200 210 220 230 240 250 
To r 


Fig. 16-7.—Variación de C, de la base a la punta en un TC axial. 


dad, suponiendo que c, es constante de la base a la punta del álabe. En el TC real, 

sin embargo, с„ no es constante. En la figura 16-7 se representa la variación de с, 

según medidas experimentales desde la base a la punta del álabe de un TC axial. 

Como consecuencia de esta distribución no uniforme, el c, de la Ec. (16-8) es 

excesivamente elevado. Al mismo tiempo, como consecuencia también de la dis- 

tribución no uniforme de C4, el Ac, y la desviación y por tanto el factor (ctg f, — 

ctg 8, ) de la Ec. (16-7) son excesivas. En los cálculos el factor €9 puede suponerse | 
igual а 0,86 aproximadamente. Sin embargo, €? depende en realidad de la rela- | 
ción de cubo v, y para más exactitud deberá tomarse de la figura 16-8 en función 

de dicha relación (véase la Sec. 16.4.3). 


16.3. Grado de reacción 


Si suponemos, como en la deducción de las Ecs. (16-4) a (16-6) que p cte, 
podrá utilizarse para definir el grado de reacción de un TC axial la misma Ec. 
(5-37) que sirve para definir el grado de reacción de las TMH, a saber: 


Fig. 16-8.—Factor de disminución de trabajo 
0,6 5 9 en función de la relación de cubo у en 
05 06 07 08 09 10 un TC axial. 
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salto de presión en la corona móvil 
E E RPTE 
salto de presión en el escalonamiento 


о sea 
P2 —Di 


n= (16-9) 
P3 — Pi 


donde (p; — pi) y (р; — pi) vienen dadas respectivamente por las Ecs. (16-5) 
y (16-6), y los subíndices se refieren a las secciones indicadas en la figura 16-9 
que corresponde a un escalonamiento con grado de reacción !/; <o < 1. 





Corona directriz 
de entrada 


ESCALONAMIENTO 


Xi Cru Cau 


Fig. 16-9.—Escalonamiento de un TC axial y triángulos de velocidad [c (с, c4) es la velocidad 
absoluta del gas a la entrada del escalonamiento siguiente]. 


El grado de reacción de un TC axial puede tener un valor cualquiera com- 
prendido entré O y 1 e incluso tomar valores menores que O y mayores que 1. 
Todos estos valores pueden realizarse con una corona móvil, y una corona fija 
que en el caso general puede disponerse antes o después de la corona móvil. En 
la figura 16-10 pueden estudiarse los cinco casos en que o toma sucesivamente 
los valores: o < 0, о =0, 0 < o < 1 (en la figura en cuestión se ha tomado en 
este tercer caso o = 0,5), o = 1, o > 1. Para cada uno de estos cinco casos se han 
trazado los triángulos de velocidad y al pie de ellos los esquemas de la corona 
móvil y fija. Esta es la disposición más corriente. Es posible también, como hemos 
dicho, colocar la corona fija antes de la móvil, realizando en esta segunda forma 
los mismos cinco esquemas representados en la figura en la primera forma. A 
fin de establecer mejor la comparación, en los cinco cases se ha mantenido la 
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misma и, así como el mismo Ac,. y por tanto, el trabajo absorbido en todos los 
escalonamientos de la figura, uAc,, es igual. Además Cy, = C5, = C, es igual en to- 
dos los triángulos. El lector podrá verificar, observando detenidamente los trián- 
gulos de velocidad respectivos junto con las Ecs. (16-5) y (16-6) y Ec. (16-9), el 
grado de reacción correspondiente a cada caso. Así, por ejemplo, se comprueba 
fácilmente en la figura 16-10-d que siendo с, = C2,P2 — р, =P3 —p, ^» wi- wi 
y, por tanto, o =1. 


И, =Са 


Corona móvil 





(a) (p) Corona fija (с) (d) (e) 


Fig. 16-10.—Triángulos de velocidad de diferentes escalonamientos de TC axiales, con la misma 
relación de presiones pero distintos grados de reacción 0: 
a)0<0;b)0=0;c)0=0,5;d)0=1;e)0>1. 


El grado de reacción igual a O que corresponde al escalonamiento puro de 
acción (fig. 16-10-b), y el grado de reacción menor que O Fig. 16-10-a), se utilizan 
a veces donde es posible la instalación de un difusor del compresor para la trans 
formación de energía, por ejemplo, en los exhaustores. Del grado de reacción 
igual a 1 (fig. 16-10-d) que corresponde al escalonamiento puro de reacción 
hablaremos enseguida. 


En general, la gama más utilizada hasta el presente en los grados de reacción de 
los TC axiales ha sido la de 0,4 a 1, y también algunas veces el grado de reacción 
mayor que 1. Dentro de esta gama se encuentran los tres tipos de escalonamientos 
correspondientes a los triángulos de la figura 16-11 que constituyen una clasifica- 
ción que ha sido muy empleada: 


a) escalonamiento simétrico о = 1/2 (1), a, < 90? (fig. 16-11-a); 

b) escalonamiento sin rotación (a la entrada) 1/2 < o < 1, a, = 90? (figura 
16-11-b). 

c) escalonamiento con contrarrotación (a la entrada) о > 1, o, > 90° (figu 
ra 16-11-с). Este tipo de escalonamiento suele diseñarse para salida del 
rodete axial, o sea, а, = 90°, como en la figura. 


(1) El escalonamiento de grado de reacción 1/2 se suele llamar escalonamiento simétrico, 
porque la corona móvil se obtiene de la corona fija por medio de una simetría (Sec. 8.3.2), 
tanto en las TT, como en los TC. No se debe confundir escalonamiento simétrico con escalo- 
namiento con álabes simétricos, muy utilizados estos últimos en las TT de acción (véase sec- 
ción 8.3.1). 
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En la misma figura a la derecha se han acotado los incrementos de presión 
APm y Apr en la corona móvil y fija respectivamente. 

Resulta muy instructivo estudiar detenidamente el cuadro siguiente, en que se 
resumen las características de estos tres diseños, junto con la figura 16-11. En 


PRESION PRESION PRESION 








(а) (Ь) (с) 


Fig. 16-11.—Triángulos de velocidad e incrementos de presión en la corona fija y en la corona 

móvil para los tres tipos más frecuentes de escalonamientos de TC axiales: a) escalonamiento 

simétrico (0 = 1/2); b) escalonamiento sin rotación a la entrada; с) escalonamiento con con- 
trarrotación a la entrada. 


dicho cuadro se comparan los valores relativos de и (decisiva en el tamaño de 
la máquina), c, (decisiva en la capacidad volumétrica de la máquina para un 
mismo tamaño) y w (decisiva para el rozamiento, y como consecuencia para el 
rendimiento). A fin de poder establecer la comparación, se suponen en este cua- 
dro sucesivamente dos de estas velocidades constantes en todos los compresores, 
y se estudia como varía la tercera. El lector deberá comprobar cada una de las 
afirmaciones contenidas en este cuadro, estudiando detenidamente los'triángulos 
de velocidades de la figura 16-11. 

Nótese que en todos los tipos de escalonamientos de la figura 16-11, 8; < 90°, 
correspondiendo esta construcción al primer grupo mencionado en la figura 
12-16-a, que es la corrientemente empleada en los TC axiales. 


En los TC axiales de los motores-TG los grados de reacción más utilizados en la 
práctica son 1/2 y 1 [fig. (16-10-c y d)]. En las TG de aviación, que se caracterizan 
por grandes velocidades periféricas, se utiliza el TC axial con о = 1/2, que además 
de la ventaja constructiva de utilizar el mismo perfil de álabe para la corona móvil 
y la corona fija (véase la Sec. 8.3.2), tiene la ventaja de realizar una difusión 
(compresión) más uniforme. En las TG estacionarias, que se caracterizan por sus 
velocidades periféricas más reducidas, se utiliza el TC axial con о = 1, porque 
para una misma velocidad и se alcanza mayor presión por escalonamiento, y al 
mismo tiempo se consigue un compresor más estable. 
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ESTUDIO COMPARATIVO DE LOS TRES DISEÑOS BASICOS DE TC AXIALES 


козе | mmm [изе [ mm 
Grado de reacción V2 «o X1 


siendo u y c, /a w pequefia 
misma en todos (ventaja: poco ro- w intermedia w grande 
los escalonamien- zamiento, buen 
tos rendimiento) 
siendo c,y w /a u grande 
misma (ventaja: reduc- 
ción del número u intermedia u pequeña 
Е 


de escalonamien- 
tos). 

Comparemos entre sí los dos últimos tipos de escalonamiento representados 
en la figura 16-10-c, y d. Supongamos en primer lugar que en ambos, además de 
ser iguales и y c, es igual el ángulo de desviación 0 = В, — f,. En este caso la pre- 
sión en el caso de о = 1 es mayor que en el caso о = 1/2, puesto que en este últi- 
mo la diferencia de cotangentes, ctg В, — ctg f,, es menor que en el primero, ya 
que del triángulo de velocidades se deduce que 



























































с, grande 
(ventaja: aumento 
de capacidad pa- 

ra un cierto ta- 
maño) 


siendo и y w /а 
misma 








grande 

(ventaja: reduc- 
ción del número 
de escalonamien- 
tos) 















“еб, = gp, = 
9% 9 Pa sen В, sen В, 

Si suponemos a continuación que, además de seguir siendo iguales и y Ca, es 
igual en ambos casos no 6, sino ctg 8, — сір Ba, у por tanto, las presiones creadas 
por escalonamientos son iguales [véase la Ec. (16-7)], 0 será mayor en el caso de 
о = 1/2, y por tanto las pérdidas de ordinario serán también mayores, y la estabi- 
lidad de funcionamiento del compresor será menor. 


16.4. Los coeficientes de disefio 
16.4.1. Coeficiente de presión, y 


El coeficiente y, lo mismo que los coeficientes v y o que veremos después, han 
sido definidos de una manera general en las Secs. 9.4, 9.5 y 9.7.4. 
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El coeficiente de presión de un escalonamiento, segün la Ec. (9-8), se definirá 
así: 
AY, 
и2/2 





у = 


El coeficiente de diseño así definido se refiere a la punta del álabe. Pero este 
coeficiente variará de la base a la punta a lo largo de la longitud radial del álabe, 


de manera que en general se expresará así: 


AY; 
> 16-10 
u?/2 | 





donde AY, — salto a.i. en el escalonamiento у и se referirá en cada caso a la sec- 
ción de que se trate. 

Para todo el TC se define un coeficiente de presión medio Y como fue defini- 
do para las TT [ Ec. (10-4) |: 


RY; 
(16-11) 





aunque también a veces se prescinde en la definición del factor R [compárese 
con la Ec. (10-5)]. 
Ahora bien, según las Ecs. (14-17) y (14-18): 


C. 
T-4A06, tb Woo 


de donde: 
2 AC, t t 

a === 22 — (cotg б, — cotg 8) sen Boo (16-12) 
Wo L L 


habiendo tenido en cuenta que Ac, = c, - (cotg f, — cotg 8) y Woo = ———. 
sen Boo 


Si en primera aproximación, en las etapas preliminares del diseño, no se tienen 
en cuenta las pérdidas internas, se tendrá: 


AY, =u Ac, 


de donde, teniendo en cuenta las Ecs. (16-10) y (16-11), resultará: 
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Siendo t/L aproximadamente igual a 0,9 y м/и aproximadamente igual a 1, se 
tendrá aproximadamente: 


y =1,11C, 


ecuación que liga el coeficiente de presión con el coeficiente de empuje ascensio- 
nal, y que puede orientar en la selección del perfil, en cada sección del álabe. 


En la Ec. (16-10) AY, suele suponerse constante de la base a la punta del álabe, 
pero al variar и desde uy a uy variará también y. En los TC de varios escalona- 
mientos los valores de y en la base y en la mitad del álabe deberían ser: 


Vb <1,0 Vm «0,7 


16.4.2. Coeficiente de caudal, y 


En los TC axiales suele utilizarse la expresión (9-12): 


Cia 





Va ^ 
Ue 


Se recomiendan en el diseño de los TC axiales de varios escalonamientos man- 
tener 


Pa 2 0,45 v Y 


Los valores usuales de y, referido no al diámetro exterior, sino al diámetro 
medio, suelen estar comprendidos entre 0,5 y 0,8. 


16.4.3. Relación de cubo, v 
Se define así: 


donde гь, гр radios de la base y la punta del álabe. El coeficiente Y se escoge 
tanto mayor cuanto mayor sea el coeficiente de presión adoptado. La experien- 
cia demuestra que el valor óptimo oscila entre un mínimo dado por la ecuación: 
0,9 y 
OU ы АШИР 
Y min 1,4—0,9% 


y un máximo 


Vmax = 0,80 a 0,85 
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lo cual equivale a escoger > entre los siguientes límites: 


0,5 < v <0,85 


16.4.4. Número específico de revoluciones de los TC, o 
El coeficiente o en los TC axiales, se define mediante la Ec. (9-23): 


а-у" 


о = 
yA 


Es posible calcular a base de los coeficientes y, pa, v y o las dimensiones prin- 
cipales de un TC axial. 


16.4.5. Número de Mach, Ma 


De la Ec. (16-10), referida a un escalonamiento, se deduce: 
2 
ш 
зс: 


Ahora bien aumentar la relación de compresión de un escalonamiento equivale a aumentar 
ДҮ,; para lo cual, una vez escogido un valor de y se habrá de hacer mayor la velocidad peri- 
férica u. Ello implica para valores constantes de c, y Cy a la entrada del rodete un aumento 
creciente de му. Al acercarse w; а la velocidad del sonido aumenta el número de Mach, 


М 
Ма = —, hasta llegar al valor crítico, que viene a estar comprendido entre 0,65 y 0,85. En los 
a 
álabes de gran espesor y gran curvatura el número crítico es aún menor, También disminuye 
al aumentar el ángulo de ataque, y depende finalmente del ángulo de posición del perfil en el 


enrejado. 


Si Ma > Ма, ‚;; se crean en el compresor ondas de choque, la corriente pasa de supersónica 
a subsónica con acompañamiento de desprendimientos locales, aumento de las pérdidas y 
disminución del rendimiento. Para que se desencadenen estos fenómenos basta que en algún 
punto del perfil, que se encuentra de ordinario en la superficie convexa, se llegue a la veloci- 
dad del sonido. Allí la velocidad local es muy superior a la velocidad media de la corriente. 
Como el Ma,,;, está referido a la velocidad media, se explica que Ma,,;, < 1, es decir, que los 
fenómenos supersónicos ocurran antes que la velocidad media de la corriente alcance la velo- 
cidad del sonido. Este fenómeno corresponde en un perfil aislado al caso en que aumenta la 
velocidad en el infinito por encima de un cierto valor. Entonces, aumenta la resistencia о arras- 
tre, y disminuye simultáneamente el empuje ascensional, es decir, aumenta el ángulo de planeo, 
lo cual equivale en el perfil en enrejado a un descenso rápido del rendimiento del TC. 


Como para un mismo enrejado, en virtud de la semejanza de triángulos, que se ha de man- 
tener para evitar el choque, al aumentar и aumentan м; y Ca, la limitación de estas últimas 
velocidades lleva consigo la limitación de la velocidad periférica u. 


En los TC de varios escalonamientos, aún manteniendo Ma > Mai, puede lograrse un aumen- 
to del salto entálpico por escalonamiento, con la consiguiente reducción del número de los 
mismos, aprovechando el hecho de que la temperatura del aire aumenta con la compresión, 
y consiguientemente la velocidad del sonido disminuye, siendo [Ec. (2-84)]. 


a=20 y T 
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16.5. Formas básicas del corte meridional 

Nos referimos en esta sección al diseño de la carcasa y del tambor, de manera 
que se logre siempre una disminución de la altura del álabe, en el sentido del flujo, 
que tenga en cuenta la disminución del volumen específico con la compresión. 
El diseño de la sección meridional puede hacerse de seis maneras básicas, que se 
representan en la figura 16-12. Para no alargarnos sólo indicaremos las ventajas e 
inconvenientes de algunas de ellas. 

1) Diámetro exterior dy constante (fig. 16-12-a). La disminución creciente 
de la altura del álabe se consigue aquí con el aumento del diámetro дь en el 
sentido de la compresión. Con este tipo se alcanzan valores grandes de trabajo 
de compresión por escalonamiento, de 30 a 40 kJ/kg, reduciéndose el número de 
escalonamientos. Las desventajas de este diseno son: 


a) Si el gasto es pequeño y la relación de compresión total es grande, los 
álabes de las últimas coronas móviles son muy cortos; lo cual influye des- 
favorablemente en el rendimiento. 


b) Esta construcción es tecnológicamente complicada. 


2) Diámetro dy constante (fig. 16-12-b). En este diseño el diámetro dp es 
variable. Los trabajos por escalonamiento son menores que en el caso 1; pero 
desaparecen las dos desventajas enumeradas. 


3) Diámetro dm constante (fig. 16-12-c). 


4) dm aumenta al principio y luego disminuye (fig. 16-12-d). En el recorri- 
do Li, dm aumenta para disminuir luego en el recorrido 1.;. 

5) dm aumenta en el sentido del flujo (fig. 16-12-e). Con este tipo se consi- 
gue disminuir el número de escalonamientos, para caudal volumétrico pequeño 
y grado de compresión elevado. 





Fig. 16-12.—Formas básicas del corte meridional de un TC axial. 
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6) dm disminuye en el sentido del flujo (fig. 16-12-f). Con este tipo se con- 
siguen elevados rendimientos, si los caudales en volumen son pequeños y las rela- 
ciones de compresión elevadas. 

La elección de uno u otro tipo dependerá también del grado de reacción, el 
cual puede variar de un escalonamiento a otro, y dependerá finalmente de la 
aplicación a que se destine el compresor. 


16.6. Determinación del número de escalonamientos 


Siguiendo el mismo camino que en los TC radiales (véase la Sec. 12-11), y 
utilizando la misma figura 12-35, puede hacerse una estimación del número de 
escalonamientos a base de los datos iniciales conocidos. Para leer dicha figura 
es preciso calcular el número específico de revoluciones o del TC completo (dis- 
tinto del o, de un escalonamiento), dado por la Ec. (16-11). 

Para calcular o se puede calcular primero n,, segün la Ec. (9-18) para la unidad 
completa y luego en uno y otro caso se aplica la tabla 9-1. 


siendo Q, dato inicial del cálculo en el diseño del TC y 


р/р! 


11 
[4 UA 
Tic 


0, = 0, 


donde p;/p, o relación de compresión es otro dato y el rendimiento interno m; 
hay que estimarlo. 
Ya en 1959 se alcanzaban rendimientos internos por escalonamiento de 0,9 a 
0,92 y el rendimiento interno de todo el compresor era del orden de 0,86 a 0,90. 
El salto energético total en la máquina que figura en la misma ecuación se 
calcula así: 


16.7. Cálculo previo de las dimensiones principales de un TC axial de diámetro 
exterior constante 

Eckert «0, basándose en la teoría de la semejanza, ha recogido numerosos 

estudios teóricos y experimentales en dos gráficos, que se representan en las 


(1) ECKERT/SCHNELL, Axial und Radial - Kompressoren?, Berlín Springer Verlag 1961, 
257 páginas. 
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figuras 16-13 y 16-14, los cuales permiten una estimación rápida de las dimensio- 
nes principales de un TC axial de diámetro exterior constante. Por tanto, por lo 
que se refiere a las formas básicas de la sección meridional estudiadas en la Sec 
ción 16.5, todo lo que se diga en esta sección estrictamente sólo es aplicable al 
diseño (a) de la figura 16-12. Por lo que se refiere a los tres diseños fundamenta 
les estudiados en la Sec. 16-3, estrictamente los gráficos de las figuras 16-13 y 
16-14 sólo son aplicables al diseño sin rotación de la figura 16-11-b, y en ninguna 
manera al diseño con contrarrotación de la figura 16-11-c. Si la rotación es positi- 
va, como en la figura 16-11-a, practicamente los gráficos de esas figuras según 
Eckert son aplicables. Como según lo dicho en la Sec. 16.3 la gama de grados de 
reacción 0 < o < 1 es la más corriente en los TC axiales, y en esa gama son apli- 
cables estos gráficos, queda patente la gran utilidad de los mismos para un cálcu- 
lo previo. (1). 


En el primer gráfico representado en la figura 16-13 se encuentran inmediata 
mente los valores óptimos para el coeficiente de presión, el coeficiente de caudal, 
la relación de cubo y el rendimiento interno óptimo también de un escalona- 
miento en función del nümero especifico de revoluciones de un TC axial referi- 
do a un escalonamiento 0.. 









^ 
е E 
o 
ЧЕ 
"ja 
512 
Q 
> |3 
1,0 






escalonamiento axial 


límite del 
бу E 


0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 080910 1,2 1,4 16152,0 2,5 3 о. 


Fig. 16-13.—Valores óptimos de Y, Ya, v y 1; en función del número específico de revoluciones 
de un escalonamiento de TC axial sin rotación a la entrada. 


(1) Aunque utilizamos el mismo símbolo о para el grado de reacción y para el número espe- 
cífico de revoluciones de los TC esperamos que atendiendo al contexto el lector podrá distin- 
guir fácilmente uno de otro. 
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En la Sec. 16.6 se estudió el procedimiento para obtener el coeficiente о del 
compresor completo. Veamos ahora el procedimiento para calcular el o, de cada 
escalonamiento, que exige el cálculo del salto a.i. AY, medio en un escalonamien- 
to. Se tendrá: 


Y, R 
z 


AY,- (16-13) 





donde R — factor de recalentamiento, que suele oscilar entre 1,02 y 1,04, y que 
se puede calcular más aproximadamente por los métodos desarrollados en la Sec. 
6.8.1. 


о. irá disminuyendo en general desde el primero hasta el último escalonamien- 
to, aumentando al mismo tiempo la relación de cubo y el coeficiente de presión, 
y se tendrá: 


AYs < AY, < AY, 


donde AY s — salto a.i. total en el primer escalonamiento; 
AY,  — salto a.i. total medio de un escalonamiento [Ec. (16-13)]; 
AY sun — salto a.i. total del último escalonamiento. 


Orientativamente: 
AY, ^ (0,8 a 0,9) ДҮ, „л. AYsus, 2 (1,1 a 1,2) ДҮ, ма. 


A continuación se calcula ya o, рага el primer escalonamiento, obteniéndose de 
la figura 16-13 los valores de фу, y y v, para el primer escalonamiento, así como 
el rendimiento óptimo que en él puede obtenerse. 


En los TC de varios escalonamientos no siempre será posible optimizar todos 
los escalonamientos, sino que habrá que apartarse en algunos de ellos de la con- 
dición de óptimo rendimiento. Entonces se utilizará el gráfico de la figura 16-14, 
que permitirá estimar el rendimiento alcanzable en cada caso. Este gráfico tampo- 
co es válido para el diseño con contrarrotación. 

Para calcular el diámetro exterior de los álabes dp se utilizará la fórmula [véase 
Ec. (9-15)]: 


Q, 
К 
4 (1 — v)? ou, 
donde Uy  — velocidad periférica en la punta del álabe a la entrada del escalona- 
miento que coincide con u, de la Ec. (9-12); 
Q; — caudal volumétrico del primer escalonamiento; 


Pal coeficiente de caudal del primer escalonamiento. 
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Fig. 16-14.—Diagrama de Eckert para la obtención de las dimensiones principales 
de un TC axial de varios escalonamientos. 


O bien si el número de revoluciones n, como sucede a menudo, es un dato inicial 
se aplica sencillamente la fórmula 





Valores favorables para la longitud axial del álabe b son: 


A = 0,25 a 0,35 
р 


рага dp = 300 a 600 mm; para diámetros d, mayores los valores serán en general 
más pequeños y para diámetros menores más grandes. 


16.8. Procedimiento de cálculo de un TC axial 
Es importante en el diseño de un TC axial el punto de vista que preside el dise- 
ño. He aquí los puntos de vista que se presentan más frecuentemente en la prác- 
tica: 
a) Optimo rendimiento en el punto de diseño (objetivo muy frecuente en todo 
diseño). 
b) Mayor economía en la construcción, aún sacrificando algo el rendimiento. 
c) Seguridad de funcionamiento y resistencia. Así, por ejemplo, si el salto a.i. 
total alcanzable en un escalonamiento de TC axial oscila entre 8 y 15 kJ/kg, 
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y se busca una máquina totalmente exenta de vibraciones y bombeo se es- 
cogerán dentro de la gama indicada los valores más bajos; рага 105 TC 
móviles se escogerán los valores intermedios y los más elevados gin los 
turborreactores de los aviones. 


d) El nümero de revoluciones que con frecuencia es el factor decisivo en el 
diseno; de manera que si el nümero de revoluciones viene prescrito por 
la máquina conducida (ТС рага un motor-TG que acciona un alternador) 
el diseño puede ser totalmente distinto que si éste puede ser elegido ar- 
bitrariamente en el proyecto. 


e) Realización de un diseño adiabático o diseño refrigerado. 


El esquema general de cálculo de un TC puede reducirse a los quince puntos 
siguientes (1): 
1) Con los datos iniciales del proyecto y el diagrama hs son conocidos: 
— presión y temperatura del gas a la entrada del TC, pp, tp; 
— relación total de compresión, рү /pp; 
— salto a.i. total o salto energético en la máquina Y; 
— presión y temperatura real del gas al final de la compresión py. tp, calcu- 
lada esta ültima mediante la estimación de un rendimiento interno medio 
del escalonamiento Nie y del factor de recalentamiento R. 
— el caudal másico G constante en toda la máquina o el caudal volumétrico 
a la entrada, estando ambos relacioandos рог la ecuación Q; = б uy 
В; T, А 
donde v; =-—— es conocida. 
Pr 
2) Selección del número de revoluciones n (si no es un dato del proyecto). 
3) Cálculo del número de escalonamientos z (véase la Sec. 16.6). 


4) Decidir entre diseño con torbellino libre (sec. 15.5) o con reacción cons- 
tante (sec. 15.7). 

5) Selección del perfil de base. Se busca un perfil que tenga un coeficiente de 
empuje ascensional elevado. un coeficiente de arrastre bajo y que sea 
estable en una gama amplia de ángulos de ataque. Con frecuencia se se- 
lecciona primero un perfil base simétrico, a continuación se escoge una 
línea media y una distribución de espesores (véase la Sec. 14.2). 

6) Selección de los coeficientes de presión y, de caudal y, y de empuje as- 
censional C, desde la entrada a la salida de la máquina. Para este último 
se utiliza la fórmula (16-12). 


7) Determinación del diámetro medio del primer escalonamiento y de la 
longitud radial del álabe € а la entrada del mismo por medio de las ecua- 
ciones: 





(1) En este esquema se prescinde de la refrigeración, que podrá hacerse después de cada 
cuerpo del TC, o incluso después de cada escalonamiento en los TC más eficientes, y conside- 
ramos cada cuerpo, o respectivamente cada escalonamiento, idealmente adiabático. 
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Car FP aj Uc 
ug =n dan 


л dmi f Car = G ve 


si no se tiene en cuenta el espesor de los álabes. 
Valores usuales de c, son: 
Compresores estacionarios: 80 a 120 m/s. 
Compresores móviles: 140 a 200 m/s. 


La longitud radial de los álabes no debe ser menor de 35 a 40 mm. 
Nótese que dm; y £, están relacionados entre sí y con la relación de cubo 
por la ecuación: 


Чы - dmi — fi 
dj dmi * f = 0,5 а 0,85, según la Sec. 16.4.3. 


y= 


(se escoge, por ejemplo, 0,5 en el primer escalonamiento y 0,85 en el último). 


8) Determinación del diámetro medio del último escalonamiento utilizando 
el coeficiente de caudal e, un, apropiado y vp- 


9) Selección de la forma del corte meridional (véase Sec. 16.5). 


10) Construcción de los triángulos de velocidad tanto a la entrada como a la 
salida al menos en la base, álabe medio, y punta del álabe (a veces conven- 
drá hacerlo en 5 y hasta en 7 secciones del álabe ). A continuación se com- 
prueba el ángulo de desviación 0 = 8; — B, que ha de tener un valor con- 
veniente. 


Es muy difícil que los ángulos de la corriente a la entrada y la salida f. f; 
coincidan con los ángulos que forman las tangentes a la línea media del álabe 
Ві, В; de manera que en general, aun en el punto de diseño, la desviación de 
la corriente 0 no coincidirá con la desviación que marca la línea media del рег 
fil 8", es decir, 0 40”, como se ve en la figura 16-15. 


11) Determinación del paso relativo t/L en todas las secciones. t/L suele oscilar 
entre 0,9 a 1, pudiendo extenderse la gama por un lado y por otro (de 
0,5 a 1,5). 


En cuanto al nümero de álabes z relacionado con el paso t por la ecuación 

"d | я; à 

irc en los TC axiales se han utilizado de 2 a 50 paletas, aunque lo más 
frecuente es el empleo de 3 a 9. 


12) Determinación de la cuerda del perfil Ùm en el diámetro medio. 


13) Diseño del álabe de la base a la punta teniendo en cuenta la Ec. (14-20) 
y el afilamiento del álabe (véase la Sec. 14.5). 
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— Д Ө= VARIACIÓN DEL 
ANGULO DE 
DESVIACION. 


ANGULO DE POSICION DEL 
ALABE EN EL ENREJADO 








Fig. 16-15.—Corte meridional de una corona móvil de TC axial y desarrollo cilíndrico. 


14) Comprobación del número de Mach en cada sección del álabe (véase la Sec- 
ción 16.4.5). 


15) Determinación del rendimiento del escalonamiento, del estado del gas y 
de la longitud del álabe a la salida del escalonamiento. 


A continuación se repite el proceso de cálculo para los restantes escalona- 
mientos y finalmente se determina el rendimiento interno del TC. 


16.9. El TC supersónico 


A los TC modernos se les pide óptimo rendimiento, óptima utilización de los materiales y 
óptima capacidad de adaptación en amplia zona de funcionamiento, todo lo cual exige entre 
otras cosas investigación del comportamiento del TC en la zona próxima o superior a la veloci- 
dad del sonido. Se ha progresado mucho en la investigación teórica del flujo a través de un com- 
presor en la hipótesis de un fluído ideal (n = 0), y en la investigación experimental del flujo a 
través de los TC axiales en perfiles aislados, en enrejados, capa límite, corrientes secundarias 
y comportamiento en cargas parciales. Para ampliar la zona de funcionamiento estable de 
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los TC se utilizan hoy día no sólo directrices orientables, sino álabes móviles orientables tam- 
bién (1). 


Con el TC supersónico (2) se consigue reducir el peso y volumen del compresor a un míni- 
mo, utilizando velocidades circunferenciales del orden de los 420 m/s. Si entonces la velocidad 
relativa del fluído en el rodete es supersónica se denomina dicho escalonamiento supersónico, 
o también si la velocidad absoluta en la corona fija excede la velocidad del sonido. 


Con el TC supersónico se han conseguido relaciones de compresión muy elevadas; disminu- 
yéndose de esta manera la dimensión axial de la máquina al reducirse el número de escalona- 
mientos. Con él pueden obtenerse también grandes caudales, pero con rendimientos bajos, 
a causa de la pérdida de presión total, que tiene lugar a través de la onda de choque. El diseño 
de un TC supersónico es delicado por las pérdidas y desprendimientos de la corriente аѕосіа- 
das con la onda de choque. 


Hay tres maneras de disenar un escalonamiento supersónico de TC: 


a) corona móvil supersónica y corona fija subsónica; 
b) corona móvil subsónica y corona fija supersónica; 
€) corona móvil y fija supersónicas. 


Co 





с? 


Fig. 16-16.—Corona móvil supersónica 
de un TC axial con las coronas fijas 
precedente y subsiguiente. 





u>a, 


(1) Véase MEIENBERG, H. y F. KECK: Hochofen —Axial— Verdichter mit in Betrieb 
verstellbaren Laufschaufeln Sámtlicher Stufen (Compresores axiales para altos hornos con ála- 
bes móviles orientables en marcha en todos los escalonamientos) “Escher Wyss Mitt 38 (1965) 
n. 2, págs. 3/14". 

(2) Sobre el TC supersónico véase HAWTHORNE, Aerodynamics of Turbines and Compres- 
sors, New Jersey, Princeton University Press, 1964, 616 págs. 
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En la figura 16-16 puede verse un esquema de la corona móvil de un TC supersónico, junto 
con las coronas fijas anterior y posterior al mismo y los triángulos de velocidad, así como la 
reducción de velocidad relativa en la corona móvil, Este esquema pertenece al primer tipo de 
los tres que acabamos de mencionar. La velocidad cy puede ser del orden de 0,8 a 0,85 la 
velocidad del sonido. En la corona fija el gas se acelera hasta la velocidad del sonido, de ma- 
nera que c, = ај. La velocidad relativa w, excede mucho la velocidad del sonido, El diseño 
se hace de manera que a la entrada del rodete tenga lugar un choque oblícuo AB seguido de 
un choque normal BC. De esta manera el reparto en dos choques hace disminuir las pérdidas. 
El rodete funciona como difusor, de manera que la velocidad wz es menor que la velocidad 
del sonido. En estos compresores se ha conseguido, con buen rendimiento, una relación de 
presiones superior a 4 en un solo escalonamiento; pero el rendimiento desciende rápidamente 
al funcionar el compresor fuera del punto de diseño. 


Aún pueden conseguirse relaciones mayores de compresión por escalonamiento con el 
tercer tipo mencionado, a saber, con corona móvil y fija supersónicas. Técnicamente puede 
llegarse en un solo escalonamiento a la sorprendente relación de compresión de 6 como de- 
mostraron ya en 1949 Wright y Klapproth (1). En la figura 16-17 pueden verse los triángulos 
de velocidad correspondientes. En dicha figura se han indicado los números de Mach absolutos 
y relativos en un caso particular que incorpora este diseño. 


A veces se dispone un único escalonamiento supersónico seguido de varios escalonamientos 
subsónicos; pudiéndose obtener relaciones totales de compresión muy elevadas, hasta 20 y 
aún mayores. 


Con ayuda de los ordenadores de gran capacidad de memoria y alta velocidad se encuentran 
soluciones numéricas a los problemas de mecánica de fluídos referentes, por ejemplo, a la 


m 
QV 


e 


SN 


u us 480 m/s 
=> 
Alabe de la Corona móvil 


су (Ma = 0,8) 


Alabe de la Corona fija 





u= 480 m/s 


Fig. 16-17 .—Escalonamiento supersónico de TC axial con coronas móvil y fija supersónicas. 


(1) Véase WRIGHT, L. C. and KLAPPROTH, J. F., Perfomance of Supersonic Axial-Flow 
Compressors Based on One-Dimensional Analysis, “NACA R. M. E 8L10 (1949)". 
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Fig. 16-18,—Compresor transónico de baja presión en un banco de pruebas de la firma MTU, 

München. Se destina al compresor frontal de un turbofan. Con una relación de compresión de 

3,2 se ha alcanzado un rendimiento interno del 82,5% obteniéndose una reducción de la super- 

ficie frontal, reducción del número de escalonamientos y reducción de la longitud del compre- 
sor al eliminar el dispositivo de admisión de álabes orientables. 


corriente en torno de los perfiles de ala de avión de los álabes de las modernas turbinas y tur- 
bocompresores. Algunas de las mejoras más significativas han tenido lugar en el diseño de los 
TC, en la llamada “difusión controlada” para la compresión transónica y subsónica, reduciendo 
a un mínimo la separación de la capa límite y con ello el arrastre. Al poder funcionar a números 
de Mach más elevados se consigue mayor relación de compresión por escalonamiento, menor 
número de álabes, menos peso y mayor estabilidad. Con ello los bordes de ataque poseen 
mayor espesor y por lo mismo mayor resistencia a la erosión. (1). 


Las dificultades mecánicas y aerodinámicas que lleva consigo la construcción de un TC 
supersónico son muy elevadas: siendo difícil, como hemos dicho, conseguir un buen rendi- 
miento y un funcionamiento estable. Al mismo tiempo el área frontal del TC supersónico no 
es inferior a la del TC subsónico. 

Los llamados TC transónicos, en que las velocidades relativas en la corona móvil o abso- 
lutas en la corona fija pueden exceder ligeramente la velocidad del sonido, no tienen los incom 
venientes y dificultades de los TC supersónicos, y los escalonamientos transónicos han dado 
resultados satisfactorios en la primera o dos primeras coronas de un TC axial. En ellos puede 
establecerse un límite superior de Ма = 1,2 a 1,3 en el número de Mach (relativo o absoluto), 
que no conviene exceder. (Véase la fig. 16-18). 


Fenómenos análogos con pérdidas de rendimiento y desprendimiento de la capa límite 
tienen lugar en los TC subsónicos si se alcanzan en algunos lugares del mismo velocidades 
supersónicas, para lo cual basta que la velocidad del gas llegue a los 120 m/s, que puede ser 
la velocidad del sonido si el gas bombeado está frío. 


Este fenómeno de la disminución del rendimiento al alcanzarse en el fluído la veloci- 
dad supersónica guarda cierta analogía con el fenómeno de cavitación de las máquinas 
hidráulicas, que se origina también a causa de las aceleraciones locales de la corriente. 
Esto conduce a la evaporación local del líquido y a la disminución de rendimiento. 





(1) Mechanical Engineering 7, 9 (1985) 49-50. 
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16.10. Diseño 7: TC axial adiabático de varios escalonamientos 


Diseñar un TC axial adiabático para las siguientes características de funcionamiento: tempe- 
ratura de entrada, 15 °С; presión de entrada, 0,98 bar; relación de compresión, 2; 7000 rpm; 
caudal volumétrico a la entrada del TC, 12 m?/s. 


Designaremos con el subíndice E la entrada en el compresor y con el subíndice F la salida 
del mismo, 

1. Salto a.i, en el compresor: 

Para tg = 15 °С se lee en las tablas del aire 


kJ 
he = 15,07 — 
kg 
€oc = 1,20 єсє = 2Є = 2-1,20= 24 


leyéndose en las tablas del aire he, = 78 49 m 
g 


kJ 
Y,7 hes — he = 7849 — 15,07 = 6342 — 
8 


2. Cálculo del número de escalonamientos y cálculo previo del número específico de re- 
voluciones 


Para ello hay que calcular primeramente el caudal volumétrico a la salida del compresor, Ок: 


ve Pr Te 
1 — — —= — 
Ve Pe Tr 


Ahora bien, estimando: 
rendimiento interno de un escalonamiento 7;, = 0,89 


rendimiento interno del compresor n; = 087 
Yi 63,42 kJ 
he = he + — = 15,07 + —— = 87,97 — 
Tl; 0,87 kg 
y según las tablas Tf = 360,6 К 
Por tanto, 
Q у р т 2.288,15 
LI nczlt,. E. 8 1508 
Qc VE Pe Te 360,6 
3 
"158 " s 


y el caudal volumétrico medio, 
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_ QgtQ, 12+ 7,509 mi 
Q = —— = ——— = 9,755 — 
2 2 s 


Pest 





1/2 
y suponiendo ( ) = 1, de la tabla 9-1: 


Prot 
-3/4 7000 ы, 3/4 
o = 2,108 по = 2,108 п 01? y ?/* = 2,108 - das - (63,42 - 103) ^"* = 0,1922 
Para este 0, según la figura 12-30 se recomienda un compresor axial con 2 = 6 escalona- 
mientos. 


3. Cálculo del salto a.i. de un escalonamiento. 
En la figura 6-23 se lee el coeficiente de recalentamiento para número infinito de álabes, 


Oo = 0,0130 


y por la Ec. (6-62) el coeficiente de recalentamiento para número finito de álabes será: 


2-1 6-1 
а= а = - Um 0,01083 
2 





y el factor de recalentamiento 
R= 1+ а= 1+ 001083= 1011 


La suma de los saltos a.i. de todos los escalonamientos será: 


kJ 
ZAY,=R Y, = 1,011 -6342= 64,12 — 
g 


Siendo el salto a.i. medio, 
AY, 64,12 kJ 
= = = 10 


De las diferentes posibilidades que ofrece la figura 16-12 se escoge la correspondiente a la 
figura 16-12-a, es decir, se mantiene constante el diámetro exterior de los álabes, El coeficiente 
de presión definido en la Ec. (9-8) está referido precisamente a dicho diámetro. Ahora bien, 
la figura 16-13 demuestra que al disminuir o, desde el primero al último escalonamiento, а 
causa de la disminución del volumen específico con la compresión, aumenta y, y al aumentar 
Y, si se mantiene u, constante, aumenta el salto a.i, del escalonamiento AY,. Puede admitirse 
que en el primer escalonamiento 


AY, = (08209) ДҮ, 
y en el último 
AY ion = (1,1 a 1,2) ДҮ, 


4. Cálculo del escalonamiento I 
Según lo que acabamos de decir haremos 


= kJ 
ДҮ, = 0,85 AY, = 0,85 . 10,35 = 8,798 P: 
9 
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y el número específico de revoluciones del primer escalonamiento será: 


7000 3/4 
с; = 2,108 . 60" ‚1212 (8,798 . 10?) = 0,9379 


obteniéndose en la figura 16-13: 
el coeficiente de presión Y, = 0,5000 
la relación de cubo », = 0,5650 
Del primero se obtiene la velocidad circunferencial máxima del compresor axial, que es la 


velocidad en el diámetro exterior de la primera corona móvil, la cual en nuestro diseño se man- 
tendrá constante: 


12А, [28,798 -10% 
s PLE 


= 187,6 m/s 
Vi 0,5000 
y el diámetro exterior de todos los escalonamientos 
Up 60 - 187,6 
d, = = ————— = 05118 т 


тп т.7000 
El coeficiente de caudal puede fácilmente obtenerse: 
Cal 
Vai = — 
up 
donde с. es la componente axial de la velocidad en el primer escalonamiento, que mantendre- 
mos constante a la entrada y salida. 
4Q, 4.12 


= — == = 85,69 m/s 
л42(1-›?) n -0,51182 (1 — 0,5650?) 





Cal 


luego 


85,69 
Pa =—— = 0,4568 
1876 


Comprobemos, según pág. 617, el número de Mach correspondiente a la velocidad relativa 
a la entrada en el primer escalonamiento. 


Adoptaremos entrada axial sin rotación, о sea, 
сы=0 60470447 Caa = Ca 
Entonces, en la punta de los álabes, 
э, = V/u2 + cd = / 187,62 + 85,622 = 206,2 m/s 
Segün la Ec. (2-82): 


ау = 20 y Т, = 20 y 288,15 = 339,5 m/s 
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verificándose que 

Ma, <Ma¿,¡:= 0,65 a 0,85 
según lo dicho en pág. 617. 


5. Cálculo del escalonamiento último. 


Según lo dicho, en el último escalonamiento haremos 


a kJ 
AYy, = 1,15 AY, 1,5. 10,35 = 11,90 == 
g 


y el número específico de revoluciones de este escalonamiento será: 


7000 
о= 2,108 - БТ 7,509! (1190 . 103) 3/4 = 0,5914 


En la figura 16-13 o bien en la figura 16-14 se obtienen: 


vy; = 0,8100 
Vy, = 0,6700 
El coeficiente de caudal se deduce de la fórmula 
40y; 1 4.7,509 1 
Pavi = ——————.———————M————  = 0,5658 


Ahora puede comprobarse el valor de AY,y¡, que antes hemos supuesto igual a 1,15 ÀY;: 








ro u2 y 187 6? -0,6700 _ А 
mi м = 2 =n, kg 
Se verifica que 
AY 11,79 
== = 1,138 
AY, 10,35 


que sigue estando dentro de la zona favorable indicada en el apartado 3. 


I П ш IV v VI 
III VIII. ша Да Y A T r1 lI LI. #== 
"Тї? 
на FIT LELEE- 
| Л ОУ ү 
Y TI 


y 077, Y 
Y YY Y d, yj = рт "Ўт = 0,5118 :0,8100 = 0,4146 т. 


Diseño 7. 
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6. Cálculo de los escalonamientos intermedios. 


A continuación se procederá a la obtención de v, y y Y para los restantes escalonamientos, lo 
que se hará por interpolación utilizando como guía las figuras 16-13 y 16-14, comenzando por 
la obtención de la relación de cubo + para cada escalonamiento, la cual puede obtenerse me- 
diante la figura adjunta que presenta una primera estimación de la sección meridional del ro- 
dete a base de los datos ya obtenidos para el primero y último escalonamiento. De esta manera 
se ha obtenido la siguiente tabla: 





Escalonamiento Relación Coeficiente Coeficiente Rendimiento 
de presión de caudal interno del 
escalonamiento 








PROBLEMAS 


Problema 37. 


El flujo de un TC axial, que gira a 9500 rpm, es de 15 kg/s de aire. En el TC de múltiples es- 
calonamientos el diámetro exterior de los álabes se mantiene constante y el diámetro medio 
aumenta linealmente en 2,2 mm desde la primera corona móvil, en que а. = 420 mm. La 
presión y temperatura a la entrada de la primera corona móvil es 0,8 bar y 200 *C; y en todos 
los escalonamientos se mantienen constantes el ángulo de salida de los álabes В = 50°, la ve- 
locidad axial с, = 150 m/s, el factor de disminución de trabajo © = 0,87 y el rendimiento 
interno del escalonamiento ie = 0,86. Además la entrada en todos los escalonamientos es 
sin rotación (%, = 90°). Despréciense las pérdidas por rozamientode disco. 


Calcular en los cuatro primeros escalonamientos a) los triángulos de velocidad a la mitad del 
álabe; b) el trabajo periférico para número infinito de dlabes; c) la temperatura real de salida de 
cada uno de los cuatro escalonamientos; d) la presión de salida de cada uno de los cuatro esca- 
lonamientos; e) la potencia interna total de los cuatro escalonamientos; f) la relación de com- 
presión global de los cuatro escalonamientos; g) el rendimiento interno y el factor de recalen- 
tamiento correspondiente a estos cuatro escalonamientos. 


Cálculos: 
Utilizaremos рага los escalonamientos los subíndices 1, 11, 11 y IV. 
a) Los diámetros medios de los álabes en las cuatro coronas móviles son: 


dmi = 420 mm Am = 422,2 mm Ami = 424,4 mm dmiy = 426 mm 
n -0,420 - 9500 
ш па =m 
60 


de la misma manera se calculan u,,, uj Y щу 
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Primera corona móvil: 
мт = V/cdt ud = y 1502+ u? Со = Uy — Ca ctg f; = u; — 150 - ctg 50° 
Segunda corona móvil: 
му 72V c2+u? C2, = Uy — 150 - ctg 50° 
Tercera corona móvil: 


мт = у cit ТЇ C2u = щи — 150.с1050° 


Cuarta corona móvil: 


му = Мсї+ 2, C2u = щу — 150 . сід 50° 


Los triángulos de velocidad así calculados pueden verse en la figura 1. 





Problema 37, Fig. 1. 


b) Aplicando la fórmula del trabajo periférico 
Yuc =u (cau — Саш) 
se tendrá: 
I 
Yuio = 10 >: ш (сгш — сл) 
de manera análoga se obtiene 


Yuc» Yumo ё Yutv eo 
y finalmente 


Yugo7 Yuteot Yuneot Yuttieo t Yutv о 


"co 

C) Los saltos periféricos calculados Y, e, no son los que el rodete comunica realmente al 
fluído Y,,, porque existe un factor de disminución de trabajo Q = 0,87. En la figura 2 puede 
verse en el plano hs el proceso de compresión real en los cuatro primeros escalonamientos del 
compresor; así como los procesos adiabático-isentrópicos correspondientes. Además en nues- 
tro caso en cada escalonamiento Y; = Yu = Q Ү,, „о. Por tanto: 


Ya = Q Y, = 0,87 - Y, Үз = € Yun Yun О Yumo Үнү = Q Үшү 


La entalpía a la entrada de la primera corona móvil h4; se lee en las tablas del aire. 
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Problema 37. Fig. 2. 


Además hg = һ + Y, leyéndose en las tablas Ta, 
Asimismo hay = һу + Yi leyéndose en las tablas Tan 
obteniéndose de la misma manera һзу y һзу у еп las tablas Ta y Tav. 
d) Los saltos a.i. Y a, Үш, Ys Y Y ey se obtendrán aplicando sucesivamente la fórmula: 
Ү,= 1 Ү 
Las entalp ías de cada escalonamiento al fin de una expansión a.i. serán: 
hag = hyt Ya Basi = ha + Yan 
obteniéndose de la misma manera 
hasi y hasiv 
para los cuales valores se leen en las tablas €o3.i, €03511. €035111 Y €03siw 


así como los valores €o11, €o31. E0311, €o311 Y озу Correspondientes a los puntos 11, 31, 311, 
3111 y 3IV. 


Ahora bien, las relaciones de compresión de los cuatro escalonamientos serán: 


_ Ёоза Р Є оз! = Є озы! ez Eo3siv 
= cH — є 7 ем = 


Eor €031 єози €03111 














є. 
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Рз = 0,8 - € Pan = Par 6сп Pam 7 Pan ёс Paiv = Pam €civ 
e) P,2GEY,-215.ZY, 
р. р 
9 = зу _ Pav 
Pu 08 
Y, 
9) т = Y Y,7 hay = һи €osiv = ёо ^ €c 
que permite leer en las tablas hy 
"m, 0,86 
UN п; 
Resultados: 
а) ш = 208,916 m/s un = 210,010 m/s ши = 211,105 m/s 


шу = 212,199 m/s м = 257,188 m/s 


ун 258,969 m/s му = 259,862 m/s 


C2un = 84,145 m/s C2u = 85,240 m/s 


kJ kJ 
b) Yui = 17,351 ya Yuneo = 17,671 ri 


kJ 
Ушу со=18.320 enel 
kg 


kJ kJ 

c) Ya. = Б Yi = 15,374 ry 
kJ kJ 
Yay = 15,938 — h4,7 202,400 — 
kg kg 


kJ 
ha = 217495 — їз = 214,72 °С 
9 


му 258,078 m/s 
C2u¡= 83,051 m/s 
Couiy = 86,334 m/s 


kJ 
Yumo = 17,994 T^ 


kJ 
Yos = 71,336 — 


kg 


kJ 
Y in 15,655 — 
kg 


€o417 6,930 


kJ 
ha = 232,869 — 


kg 
kJ 
їз = 228,67 °С hay = 248,524 P tan = 244,84 °C 
g 
kJ 
һзу = 264 463 de tay = 260,24 oc 
g 


kJ 
d) Y„= 12982 — 


kJ 
Ya = 13,222 — 
kg kg 


kJ 
Ysm = 13,456 — 
kg 
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kJ kJ kJ 
Yav = 13,707 — han = 215,382 — ham = 230,717 — 
kg kg kg 
kJ kJ 
has = 246,333 — has = 262,231 — €o34 = 7,614 
kg kg 
Eoas = 8,489 Eo3s = 9,445 €o3siv = 10,492 
£g, = 6,930 єоз = 7,733 єози = 8,614 
єозін = 9,585 Єозіу = 10,657 €a = 1,099 
Ec = 1,098 Eain = 1,097 € = 1,095 
P4, = 0,879 bar Pau = 0,965 bar Pau = 1,058 bar 
Paw = 1,158 bar 
e) P, = 93094 kW 
f) €, = 1448 
kJ kJ 
9) €osiv = 10,032 һу = 255,358 — Y, = 52958 — 
kg kg 
п, = 0,853 R = 1,008 


Problema 38. 


En un ciclo abierto sencillo no regenerativo de TG, que suministra una potencia útil de 500 
kW, se despreciarán las pérdidas de presión en la cámara de combustión y en los conductos; 
así como las pérdidas intersticiales y las pérdidas por rozamiento de disco en el compresor 
adiabático y la turbina; y se considerará que el fluído que circula por el compresor y por la 
turbina es aire. 


A la entrada del compresor axial (atmósfera) el aire se encuentra a la presión de 1 bar y 
temperatura de 15 °С, y en la embocadura se acelera isentrópicamente para entrar en la prime- 
ra corona móvil a una velocidad absoluta de 150 m/s, formando dicha velocidad absoluta con 
la velocidad periférica un ángulo de 60°. La velocidad axial se mantiene constante en esta coro- 
na móvil. El diámetro del tambor de esta primera corona móvil es 220 mm y la longitud radial 
de los álabes 25 mm; siendo el factor de disminución de trabajo en el escalonamiento 0,86. En 
los escalonamientos del compresor el grado de reacción es 1/2 y el rendimiento interno de todo 
el compresor es igual a 86%. El grupo gira a 20000 rpm. El rendimiento de la combustión es 


kJ 
965€ y se utiliza un combustible cuyo poder calorífico inferior es 40000 PE En la turbina 
g 


entran los gases a 850 °С; el rendimiento mecánico del compresor y de la turbina es 97%, El 
coeficiente de potencia del grupo es 0,40. 


Calcular: a) los triángulos de velocidad de la primera corona móvil del compresor; b) el tra- 
bajo interno del primer escalonamiento del compresor; c) la temperatura del aire a la salida de 
este escalonamiento; d) el gasto de aire a través del compresor; e) el número de escalonam ientos 
del compresor, suponiendo que el salto interno se reparte aproximadamente por igual entre 
todos ellos; f) la presión a la entrada de la cámara de combustión; g) la temperatura a la entrada 
de la misma; h) el consumo de combustible; y i) la temperatura a la salida de la turbina. 
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Cálculos: 


a) Se calcularán en la mitad del álabe, donde 
т.д, · 20000 
dm = dy + £= 0,220 + 0,025 u=n dm n= E 


Triángulo de entrada: 
w, =V u2 + сї —2uc, соз ® = y/u? + 150? — 2u - 150 cos 60° 


Ср = су cos 0, = 150 -0,5 





с 
C44 =C; sen A, = 150 - sen 60° bı = arc tg i 
U — Ciu 
Triángulo de salida: 
C2a 7 Cia Cay = U — Wa COS 85 = и — Су COSA, = U — Ciu 
1 
Además, como о = 2 se tendrá: 
95 = fi b2 = ај с2 = № Мә = Су 
b) Yiec = М.с =Q М.с = 0,86 u (Cay =) 


с) En la figura, A representa el estado del aire atmosférico а la entrada del compresor, 1 ala 
entrada del primer escalonamiento o corona móvil, 2 a la salida de la corona móvil y З a la 
salida del escalonamiento. 


Para t4 = 15 °С se lee en las tablas ha y єод 


c$ c? 
ha + Wiec = hat с hat — 


2 
si se supone сз = Cy, es decir, que el aire entra en el escalonamiento segundo con la misma velo- 
cidad con que entró en el primero (condición normal); luego 


c? 150? 
ha = ha + Wiec - = ha + Wiec — 10-3 





y en las tablas se lee t3. 


OA, Ca 


d) G А; = md, £= n -dm -0,025 


v 


(suponiendo el coeficiente de contracción 7, = 1). 


R, T, J ci 
vw =— R, = 2869 —— hi = ha 
р! kg -K 2 





leyéndose en las tablas T4 Y €01. 
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Problema 38. 
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€01 €01 

P: =— рд = — .1 
єод €0A 


500 Р 
e) Potencia neta P, = 500 kW, Potencia en el eje de la turbina Р.т = —— .Potencia en 
el eje del compresor (= potencia de accionamiento) Pac = Par — 500. 


, 


Salto interno del compresor 





ue Pac m _ Pac -0,97 
ic G G 
Número de escalonamientos 
Yic 
а" Y uc 
(no habiéndose tenido en cuenta el factor de recalentamiento en el TC). 
f) Se despreciará la energía cinética de los gases a la salida del compresor reducida a un míni- 
mo por un difusor final. 
Se tiene 


En la figura adjunta, Р representa el estado del aire a la salida del compresor. 


Ү,с = Mic Үс = 0,86 - Үс 


hse = ha + Үзс 
leyéndose en las tablas 





€ors 
" €oFs EOFs 
y finalmente pr = Pa =1,— 
€0A €0A 


9) he = ҺА + Үс leyéndose en las tablas tr 
h) El balance térmico de la cámara de combustión nos da: 


G (hg —hf) 
G he + Ge Mec He = (G+ Ge) he; — 


Mec He = һе 
donde el punto E se refiere a la entrada en la turbina, G es el caudal másico de aire y С, el de 
combustible. 


luego б, = 


Рага tg = 850 °С se lee en las tablas he 
G(he —h 
Por tanto б. = EE За НЕЁ 
0,96 - 40000 — he 
i) Рат = (GT б.) Үт Um 


de donde 
E. э Риз шр 
" (GtG)n, (G*G..097 jT he - Үт 


leyéndose en las tablas tj. 
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Resultados: 
а) dm = 0,245 т u = 256,563 m/s му = 223,249 m/s 
сы = 75 m/s Cia = 129,904 m/s B, = 35,583? 
Сәу = 181,563 m/s 
kJ 
b) Yiec = 23,51 — 
kg 
kJ 
c) ha = 15,070 — €on = 1,200 hg = 27333 — 
kg kg 
ta =2720°С Q 
kJ K Em 
d) A, = 0,0192 m hi = 3,820 e T, = 276,989 
9 
m3 
єо1 = 1,048 ру = 0,8742 bar v, = 0910 7 
Г 
k 
в -2743 —. 
5 
kJ 
e) Par = 1250 kW Pac = 750 kW Үс = 264.733 == 
тс = 11,259 = 12 
kJ kJ 
f) Ү,. = 227,670 — har = 242,740 — єоғ;= 9,218 
kg kg 
Pr = 7,681 bar 
kJ 
9) һе = 279,803 —— tp = 275,00 °С 
9 
kJ kg 
h) he = 915,600 — G, = 0,047 — 
kg s 
kJ kJ : 
i) Yir = 461,114 — h; = 454,486 — {= 440 °С 
kg kg 


17 
Ciclos de TV 





17.1. Introducción 

Salisbury, ingeniero de la General Electric (1), en el año 1950, cuando el pro- 
greso de las centrales con TV había alcanzado ya un gran desarrollo, comparaba 
las mejoras de rendimiento obtenidas en las centrales térmicas entre la primera y 
segunda Guerra Mundial, y concluía que en este lapso de tiempo los rendimientos 
se habían triplicado. Este espectacular desarrollo se debió principalmente, según 
Salisbury, a que las presiones de entrada en la turbina se habían hecho más de 10 
veces mayores y a que las temperaturas de admisión se habían duplicado. El 
mismo autor unos años antes, en 1944 (2), analizaba la disminución del consumo 
específico de combustible logrado con las mejoras del ciclo, las mejoras del ren- 
dimiento de la caldera y de las máquinas. 

En cuanto a la primera causa establece Salisbury el cuadro siguiente: 


Disminución del consumo 
específico de combustible en % 





a) Aumento de la presión de entrada 10% 

b) Aumento de la temperatura de entrada 10 a 14% 
c) Ciclo de recalentamiento 2а 6% 
d) Ciclo regenerativo múltiple 6a 8% 


El aumento restante del rendimiento se debió principalmente a mejoras diversas 
en las calderas utilizando procesos regenerativos mediante economizadores y pre- 
calentadores del aire, y a la mejora del rendimiento de las TV, 

En los años 80 los valores más usuales de los parámetros de entrada de las 
TV son: 

- centrales de combustible fósil: temperatura. 540 °С; presión 100 a 250 bar; 

centrales de combustible nuclear: vapor saturado a unos 70 bar con la co- 
rrespondiente temperatura de saturación (alrededor de 285 bar). 


(1) 4. К. SALISBURY, Steam turbines and their cycles, New York, John Wiley, 1950, 
645 páginas, 

(2) Discusión de SALISBURY a un artículo de R. H. TINGEY, High-Pressure Steam for 
Propulsión en “Marine Engineering and Shipping Review”, Mayo y Junio, 1944. 
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En el Cap. 3 al estudiar el ciclo básico de las TV. o ciclo de Rankine, se estudia- 
on las mejoras a) y b) anteriormente enumeradas, que son las que pueden ob- 
enerse con el ciclo de Rankine con vapor sobrecalentado (* elevando la presión 
nicial de la expansión (Sec. 3.4); o bien la temperatura inicial de la misma (Sec- 
:ión 3.5), o ambas simultáneamente. (A estas hay que añadir la mejora del ciclo 
ograda con la disminución de la presión final o presión en el escape estudiada en 
a Sec. 3.6). 

En los años 80 los valores actuales son: 

- refrigeración con agua fría sin recirculación: 0,05 bar y correspondientemen- 

te 33 °С; 

— refrigeración en torre húmeda: 0,1 bar y correspondientemente 45 °С; 

— refrigeración en torre seca: 0,2 bar y correspondientemente 59 °С. 


Las mejoras c) y d) se estudian en este capítulo, y suponen que se abandona el 
ziclo de Rankine y se utilizan otros ciclos más complicados; aunque a veces estos 
ciclos aún se siguen llamando ciclos de Rankine (ciclo de Rankine con recalenta- 
miento intermedio y ciclo de Rankine regenerativo). Estos ciclos son más caros 
de instalación; pero más baratos de funcionamiento. Su utilización en la práctica 
está regida por un criterio económico. Por eso mientras en las instalaciones de 
pequeña potencia se sigue empleando el ciclo sencillo de Rankine; en las grandes 
centrales térmicas modernas suelen emplearse otros ciclos, de los cuales los 
principales se reducen a tres: ciclo con recalentamiento intermedio, ciclo regenera- 
tivo y una combinación de ambos. Si se tienen en cuenta las variables que inter- 
vienen en estos ciclos, el número de combinaciones y por tanto de ciclos diversos 
es variadísimo. Estas variables son entre otras: número de recalentamientos inter- 
medios, número de precalentadores del agua de alimentación, presiones de reca- 
lentamiento y de las tomas de vapor, caudales de vapor extraído en las diferentes 
tomas, etc. 





El interés del estudio de estos ciclos es evidente, si se tiene en cuenta que en el 
rendimiento global de una central térmica o rendimiento combustible-bornes 
ne» expresado por la Ec. (3-11), interviene como factor el rendimiento térmico o 
rendimiento del ciclo ideal elegido. 


17.2. Ciclo de recalentamiento intermedio 

Este ciclo puede realizarse con recalentamiento sencillo o con recalentamiento 
múltiple. 

En el ciclo con recalentamiento sencillo todo el caudal de vapor, después de su 
expansión en la parte de alta presión de la turbina, se vuelve a recalentar, general- 
mente en la caldera misma. Este ciclo ideal se representa en los planos Ts y hs en 





(1) Algunos autores denominan ciclo de Rankine sólo al ciclo en que la expansión empieza 
con vapor húmedo o vapor saturado, denominando ciclo de Hirn al mismo ciclo cuando la ex- 
pansión empieza con vapor sobrecalentado. Es preciso distinguir este sobrecalentamiento 
previo del recalentamiento intermedio, de que se habla en la Sec. 17.2. 
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(b) 





Fig. 17-1.—Ciclo ideal con un recalentamiento intermedio: a) en el plano Ts; 
b) en el plano hs. 


la figura 17-1. En la figura 17-1-b, Үш representa el salto a.i.(1) en la turbina de 
AP e Y 4, en la de BP. 

En el ciclo con recalentamiento multiple, que se representa en la figura 17-2 en 
el plano Ts, la expansión se realiza en la turbina fraccionadamente, volviendo el 
vapor después de cada expansión a la caldera (generalmente) para ser recalentado 
de nuevo. 

En las figuras 17-1 y 17-2, en las que para mayor sencillez se ha despreciado el 
trabajo de la B (1-2), se ha supuesto que después de cada recalentamiento el 
vapor alcanza nuevamente la temperatura inicial. 









Ta* cfe A3 An 


Г 
E 


(1) En este capítulo supondremos siempre que los saltos a.i. totales (teniendo en cuenta las 
energías cinéticas) coinciden con los saltos a.i. estáticos, la cual hipótesis contribuye a la sim- 
plificación del estudio. 








Fig. 17-2.—Ciclo ideal con recalentamien- 
to mültiple. 
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Este ciclo tiene dos ventajas: a) mejor rendimiento térmico y b) disminución 
del grado de humedad al final de la última expansión, con lo cual se mejora el 
rendimiento interno disminuyen las pérdidas por choque y se obvian los incon- 
venientes del grado de humedad excesivo. Con frecuencia la segunda ventaja pre- 
domina sobre la primera. 


a) Mejora del rendimiento del ciclo. 


El rendimiento del ciclo depende fundamentalmente de la presión (o presio- 
nes), en las cuales se realice el recalentamiento. Se demuestra que existe una pre- 
sión (o presiones en el caso de recalentamiento múltiple) óptima(s) para una 
presión y temperatura inicial dada. En términos generales, la experiencia enseña 
que en el recalentamiento sencillo realizado a dicha presión óptima se puede con- 
seguir una disminución de más del 5% en el consumo específico de calor (la dis- 
minución de consumo específico de vapor sería en este caso del orden del 15%; 
pero el recalentamiento de este vapor exige un consumo adicional de calor, re- 
duciendo la disminución real del consumo específico de calor al valor indicado). 
(Véanse págs. 125-127). 

Orientativamente, a base de estudios realizados hace ya muchos años (0, 
puede afirmarse que en el ciclo con recalentamiento sencillo el punto óptimo 
para la extracción de vapor se encuentra aproximadamente a 1/3 del salto a.i. con- 
tado desde el punto inicial total de la expansión. 


La siguiente tabla reune los parámetros preferidos en Occidente para este ciclo 
de recalentamiento. En los países del Este los criterios distintos de rentabilidad y 
protección del medio ambiente pueden hacer variar dichos parámetros, aunque 
tienden a acercarse a los de Occidente (2): 


TABLA 17-1 


PARAMETROS PREFERIDOS EN LA ACTUALIDAD EN OCCIDENTE EN LAS 
CENTRALES DE VAPOR DE COMBUSTIBLE FOSIL 


t final agua alim, Pot. de la Central 
(°С) (mw) 


125 230-240 100-150 


138/139 235-245 150-250 
158/166 240-250 150-500 
177,5/185 245.255 200-800 
242/250 260-290 7/8 (9 500-1300 





(1) W. E. BLOWNEY y G. B. WARREN, The increase in thermal efficiency due to resuper 
heating in steam turbines, “Transactions ASME, Sept. 1925”. 

(2) En los países del Este el número de recalentamientos, por ejemplo, es de ocho por tér- 
mino medio, o sea un recalentamiento más que en Occidente. 

(3) Como se ve el número de precalentamientos suele ser igual a 7. Sólo es igual de 6 a8 
cuando la presión de vapor vivo es muy alta o muy baja. 
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Las temperaturas de vapor vivo y después del o de los recalentamientos está 
actualmente practicamente estandarizada en 530-540 °С. 

Sólo en el Japón y en las centrales de vapor de la Gran Bretaña se construyen 
hoy día TV con temperaturas de entrada de 566 *C. 


b) Disminución del grado de humedad. 


En las turbinas de gran potencia, a fin de conseguir un buen rendimiento, con 
frecuencia se escoge la temperatura máxima admisible con las aleaciones que se 
han de emplear en la primera o primeras coronas. ya que el rendimiento de Ran- 
kine aumenta al aumentar la temperatura máxima del ciclo (véase Sec. 3.5). Fijada 
esta temperatura, se escoge también una presión elevada para conseguir aún mayor 
rendimiento (véase Sec. 3.4). Ahora bien, como ya se vió en la Sec. 3.4 y en la 
figura 3-6, sucede, como se ve también en la figura 17-3, que, manteniendo la 
temperatura constante #4, al aumentar la presión aumenta también el grado de 
humedad, es decir, siendo 


Pas > Pab > Pas 





$ 


Fig. 17-3.—Aumento del grado de humedad (disminución del título) del vapor con el aumento 
de la presión inicial en el ciclo de Rankine. 
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se verifica en los títulos de vapor que 

Xsa < Хр < Хе 
y por tanto en los grados de humedad 

Ysa > Ysb > Ys 


El grado de humedad a la salida del último escalonamiento de una TV no debe 
exceder el 10 a 12%, o el 16% aproximadamente como máximo. Sin embargo, si 
fijamos, por ejemplo, la temperatura t4 a 500 ^C y la presión por encima de los 
90 bar el grado de humedad sobrepasa el valor arriba indicado. Pues bien, el ciclo 
con recalentamiento intermedio soluciona este problema. En el cuerpo de AP 
antes del primer recalentamiento no se suele superar un grado de humedad del 5%. 


Así en la figura 17-1-b, recalentando el vapor se logra que el título final 
Xs >Xc1 
y por tanto 
Уст € Ys 


Para poder apreciar las ventajas del ciclo con recalentamiento que estamos estu- 
diando, conviene considerar los inconvenientes de la humedad del vapor en la tur- 
bina. Estos pueden reducirse a dos: disminución del rendimiento interno y erosión 
de los álabes. 


1) Disminución del rendimiento interno de la TV al aumentar el grado de 
humedad. 


La disminución del rendimiento se debe a su vez a dos causas distintas, a saber, 
a las pérdidas por sobresaturación del vapor y a las pérdidas por choque. 


a) Pérdidas por sobresaturación del vapor. 


Supongamos que en una tobera o corona fija, se expansiona el vapor a.i. desde 
el punto O (fig. 17-4-a y b), y que en el proceso de expansión atraviesa la curva 
de saturación en el punto A. Siendo el proceso de expansión rapidísimo (del 
orden de 0,0001 s), el vapor no tiene tiempo para condensarse, y llega hasta el 
punto C en estado de vapor sobresaturado. Si se nos permite esta manera de 
hablar, el vapor “no se entera” de que atraviesa la línea de saturación. Aunque 
la presión pg es menor que la presión de saturación рд el vapor en el punto B 
sigue saturado hasta alcanzar el punto C. Este estado se llama metaestable, о esta- 
do de vapor sobresaturado o subenfriado, porque la temperatura Т <T, (T, — 
temperatura de saturación). Bastaría la acción más insignificante, por ejemplo, un 
rociado de finas gotas de agua antes del punto A, para conseguir la condensación 
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parcial del vapor correspondiente al estado de equilibrio. En la práctica al for- 
marse las primeras gotas de humedad la sobresaturación desaparece. Varios auto- 
res se han esforzado por determinar experimentalmente el lugar geométrico de 
los puntos finales C de la expansión, en los cuales empieza ya la condensación 
del vapor sobresaturado. Esta curva límite de los estados de sobresaturación, que 
se ha trazado en la figura 17-4, se conoce con el nombre de línea de Wilson, 
aunque dicha línea no esta bien definida. Viene a estar situada entre las líneas 
de 5 y 4% de humedad relativa y más cercana a esta última. El vapor sobresatu- 
rado es más denso que el vapor en equilibrio a la misma presión, y su velocidad 
es menor; pero el aumento de la densidad es mayor que la disminución de la velo- 
cidad con lo cual el caudal másico G = Acp es mayor. Esto explica el hecho para- 
dójico de que a veces el gasto real de una tobera con flujo de vapor sobresaturado es 





Fig. 17-4.—Línea de Wilson de los estados de sobresaturación en los planos Ts y hs. 


hasta un 3% mayor que el gasto ideal: mientras que normalmente el gasto en la 
tobera real suele ser menor que el gasto calculado para la tobera ideal, a causa 
de la fricción. 

La sobresaturación del vapor representa una pérdida importante de la energía 
disponible a la salida de la tobera. 

La figura 17-5.que representa la expansión en una tobera o corona fija en el 
plano pv. servirá para ilustrar el origen de esta pérdida. La expansión a.i. normal 
es desde cl punto O al punto 1. En la expansión normal al llegar a la presión de 
saturación en el punto A empieza la condensación realizandose la expansión a.i. 
en la zona del vapor húmedo, según la línea de ecuación 


pv 95 = cte 
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A pérdida por 
sobresaturación 


del vapor Fig. 17-5.—Pérdida por sobresaturación del vapt 


en el plano pv. 


(véase tabla 7-1, pág. 256); pero si el vapor pasa a estado sobresaturado la expat 
sión desde el punto O procede según la curva de ecuación 


pv'? = cte 


hasta el punto 1' (véase la tabla citada). El triángulo curvilíneo A-1-1* represent 
la pérdida por sobresaturación del vapor, ya que la energía cinética liberada en | 
tobera para su aprovechamiento en el rodete equivale ahora al área 0-A-1'-b-a* 
área O-A-1-b-a correspondiente а la expansión normal (1). 


b) Pérdidas por choque. 

Si el vapor que sale de una corona fija es vapor húmedo la velocidad de li 
partículas líquidas que contiene la mezcla es aproximadamente 1/10 de la veli 
cidad media del chorro del vapor. Así estas partículas líquidas producen u 
choque negativo (véase la Sec. 6.4) y frenan el álabe. Este efecto de frenad 
aumenta con la humedad, haciendo disminuir el rendimiento interno del е$сай 
namiento aproximadamente en 1% por cada 1% de grado de humedad. 

El agua condensada en los últimos escalonamientos puede evacuarse por disp 
sitivos de drenaje centrífugos, de cuya eficiencia dependen los valores admisibli 
de la humedad arriba indicados. En ocasiones se instalan varios de estos dispos 
tivos en serie. 


Los valores usuales, que reinan a la salida del ültimo escalonamiento en las T 
modernas, son: 


— con dispositivo de remoción de la humedad (utilizado normalmente): 12 
1596; 

— sin este dispositivo: 8 a 10%; 
a la entrada del recalentamiento intermedio: 4 a 5% (a la salida del últim 
escalonamiento los valores ya indicados). 


2) Erosión de los dlabes causada por la humedad. 
Esta erosión, o deterioro por impacto mecánico de las gotas de agua sobre k 


(1) El fenómeno de la sobresaturación ha sido muy bien estudiado por G. A. GOODENOU! 
Supersaturation and the Flow of Wet Steam, en “Power, Sept. y Oct. (1927)". En traduccit 
castellana puede consultarse, para un estudio más detallado de este fenómeno, E. Е. CHURC 
Turbinas de vapor, Librería y Editorial Alsina, Buenos Aires 1955, págs. 142-157. 
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álabes, se produce en el tercio del álabe más cercano a la punta. pero no en la pun- 
ta misma; es decir, allí donde a causa de las corrientes intersticiales el agua es 
parcialmente frenada. La erosión disminuye si se redondea la arista de entrada de 
los álabes. También disminuye utilizando aleaciones de cromo o molibdeno y 
wolfram, o revistiendo los lugares peligrosos con soldadura de plata, y finalmente, 
utilizando estelita о aceros para herramientas al tungsteno. El problema de la 
erosión es crucial en las TV de las modernas centrales nucleares que funcionan 
con vapor inicialmente saturado. Con el fin de calcular la importancia de la ero- 
sión se define el factor de erosión: 


pg-Y^ © (o) 
n 200 \ T00 


donde y — grado de humedad absoluta del vapor a la entrada del escalonamiento; 
p — densidad a la salida del escalonamiento; 
n — grado de calidad de los dispositivos de drenaje; n= 1 en los dispositivos 
más modernos; 
C, — velocidad axial del vapor a la salida del escalonamiento: 
Up — velocidad periférica del álabe en la punta. 


(véanse figuras 17-6 a 17-10) 





Rendimiento térmico del ciclo con recalentamiento intermedio sencillo. 

Para mayor claridad y sencillez en la discusión de este ciclo se despreciará el 
trabajo de la bomba de alimentación, lo cual se ha tenido ya en cuenta al trazar la 
figura 17-1-a, haciendo que coincidan los puntos 1 y 2, y haciendo coincidir la 
isobara de la caldera en el proceso 2 3 con la curva límite inferior. 


Fig. 17-6 —Erosión en la arista de entrada de 

los álabes móviles a una TV después de ocho 

anos de servicio, Velocidad perilérica alrededor 

de 400 m/s, humedad final 12%, factor de 
erosión 0,8, 
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El rendimiento térmico del ciclo teórico con recalentamiento sencillo n, se 
puede expresar fácilmente, con ayuda del plano Ts de la figura 17-1-a, en función 
de las áreas: 


Ee Area 1-3-4'-А, -В, -А, -К-1 
' Area a-1-34'-A,-B,-A;-c-a 


Si la presión de recalentamiento intermedio (p; en la figura 17-1) fuese excesi- 
vamente baja, este rendimiento puede incluso ser menor que el del ciclo de Ranki- 
ne con vapor sobrecalentado (ciclo 1-34'-A, -C, -1 en la figura). Para que el rem 
dimiento sea mayor es preciso que se verifique: 


Area C, -B, -A;-K-C, Area 1-3-4'-A,-C, -1 
Area b-B, -A;-c-b Area а-1-3-4'-А, -b-a 


El mismo rendimiento en función de las entalpías en el plano hs de la figura 
17-1-b se expresará: 
a e P4 hei T ag —к_ (177-1) 
ha =hk + haz — hp 


donde hk — entalpía del líquido saturado a la presión de salida de la turbina 
Ps = рк. 


Rendimiento térmico del ciclo con recalentamiento múltiple. 

Es fácil extender la fórmula (17-1) al caso del recalentamiento múltiple de la fi- 
gura 17-2. Sea p, la presión inicial; P42, Paz» ... Pan las presiones intermedias; T, 
la temperatura constante después de cada recalentamiento; А}, Az, .... A, los 
puntos iniciales de la expansión еп cada parte de la turbina y В, B3... los puntos 
finales de las expansiones a.i. El rendimiento térmico del ciclo será: 


(пл һы) + (haz — hp) +... + (han — hk) 
(ha; —һк) + (haz — hpi) +... + (has — hon) 





t 


donde hj tiene el mismo significado que en la Ec. (17-1). 


Aumentando indefinidamente el número de recalentamientos la línea de expan- 
sión sería una isoterma (T4 = cte), (véase el ciclo análogo con expansión isoterma 
de la TG en la Sec. 18.4). El rendimiento del ciclo ideal aumenta con el número 
de recalentamientos; pero esto no ocurre siempre en el ciclo real, a causa de las 
pérdidas en los conductos de y a la turbina, aparte de que pronto se llega a una 
realización excesivamente complicada y costosa. 
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Fig. 17-7 —Sistema de drenaje de humedad de la General Electric. 




















Fig. 17-8.—Dispositivo y cámara de drenaje de la General Electric. 
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Realización del ciclo real con recalentamiento intermedio. 


El vapor después de cada expansión ha de ser conducido a un recalentador de 
vapor, el cual de ordinario se encuentra en la misma caldera, recibiendo el calor, 
bien de los gases de la chimenea (recalentador de convección), bien del calor ra- 
diante de las llamas (recalentador de radiación). 

Aunque se construyen turbinas de un solo cuerpo con recalentamiento interme- 
dio, en general se prefiere la construcción en cuerpos distintos después del recalen- 
tamiento, para evitar las diferencias excesivas de temperaturas que se producen en 
el primer caso. 

Por lo demás la realización práctica de los ciclos con recalentamiento interme- 
dio es complicada por la masa grande de vapor que hay que conducir por tuberías 
de presión a distancias no pequeñas; resultando muchas veces que la ganancia en 
rendimiento no justifica el capital invertido en la instalación (1), Esto se refiere 
sobre todo a los ciclos con recalentamiento mültiple. Además las pérdidas de carga 
en las tuberías (alrededor del 5 al 10% de la presión inicial) juegan en el ciclo real 
con recalentamiento intermedio un papel importante, disminuyendo el rendi- 
miento del ciclo. 

La decisión sobre si se ha de emplear o no el recalentamiento intermedio en el diseño de una 
nueva central se basa siempre en una evaluación económica (2). Así, por ejemplo, durante el 
proyecto concreto de una central fueron estudiadas dos soluciones. En la primera se utilizarían 
aleaciones de acero corrientes, con lo cual la temperatura de admisión del vapor en la turbina 
no podía exceder 540 "C (véase la Sec. 22.5.4); pero utilizando recalentamiento intermedio 
se lograba una ganancia en rendimiento de 4,5 a 5%, En la segunda solución se esperaba conse- 
guir el mismo rendimiento sin recalentamiento pero elevando la temperatura de admisión a 650 
°С, lo cualexigirfacl empleo de aceros austeníticos, cuyo precio esde 10а 50 veces más caro según 
la aleación, La evaluación económica aconsejó en este caso concreto el recalentamiento, 

Las TV cuyas potencias exceden los 50000 kW funcionan de ordinario en ciclo 
con recalentamiento. 

En resumen, históricamente en las centrales térmicas se utilizó el ciclo con reca- 
lentamiento cuando se habían agotado ya las posibilidades de mejora del rendi- 
miento, aplicando las temperaturas máximas que permitía el desarrollo metalúrgi- 
co del momento. Al progresar la metalurgia se abandonaba este ciclo, volviendo- 
se a utilizar el mismo al final de cada etapa del progreso metalúrgico. Es decir, 
la tendencia fue siempre preferir la elevación de la temperatura al recalentamiento 
intermedio. En el momento actual: a) el ciclo de un solo recalentamiento inter- 
medio, cuyo interés se discutió largamente durante algún tiempo, se estima casi 
siempre necesario siempre que la presión de vapor vivo exceda los 50 bar, por lo 
cual se emplea ya practicamente en todas las centales modernas. b) En el otro 
extremo la mejora en rendimiento obtenida con tres o más recalentamientos, 
teniendo en cuenta las pérdidas de presión en los recalentadores y en los conduc- 





(1) Los intercambiadores de calor, que realizan las dos funciones de separadores de hume- 
dad y recalentadores, de las grandes centrales nucleares tienen una longitud de más de 16 m, 
un diámetro de más de 3,5 m y un peso que supera a veces con mucho las 300 toneladas. 

(2) Sobre esto pueden consultarse los interesantes artículos en la revista "Electrical World", 
Reheat can be unprofitable, 131, 1 (1949) 27, y Comparative costs of resuperheating insta- 
llations, 132, 11 (1949). 
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Fig. 17-9 —Corte de la parte de baja presión de una TV Westinghouse para central nuclear 
con el sistema de separación de humedad 
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Fig. 17-10.—Corte longitudinal de la zona de alt ón de una TV Westinghouse para central 
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nuelear con el sistema de remoción de la humedad de vapor. 
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Fig. 17-11.—Ciclo  hipercrítico con doble 
recalentamiento. 





tos, es tan pequeña que no se suele justificar el capital invertido en una instala- 
ción muy costosa (tuberías, válvulas y recalentadores); c) el ciclo de doble reca- 
lentamiento intermedio suele también utilizarse, sobre todo en las instalaciones 
más modernas de presión supercrítica. 

La figura 17-11 representa en el plano Ts un ciclo supercrítico con doble re- 
calentamiento. 

Pasando de uno a dos recalentamientos puede aumentarse el rendimiento de la 
central de 1,3 a 1,6%. Hasta el comienzo de la crisis del petróleo en 1973 se 
habían instalado unas 50 centrales con doble recalentamiento en el mundo ente- 
ro. En la gama de potencias de 600 a 700 MW el coste de la central se encarece 
con esta medida en un 5%. Con la crisis del petróleo se volvió a considerar el 
doble recalentamiento que en algunos casos resulta muy atractivo; pero queda 
sólo limitado a los grupos destinados a cargas base. (7). 


Parámetros actuales en las centrales con recalentamiento. 


Las centrales actuales de combustible fósil han alcanzado un alto grado de ma- 
durez y no se han de esperar en el futuro inmediato mejoras espectaculares en 
los parámetros de funcionamiento, Sin embargo, el aumento del precio del com- 
bustible acompañado de un aumento más moderado del precio del combustible, 
ha originado una adaptación relativamente importante de los parámetros de fun- 
cionamiento. En el cuadro siguiente estudiamos la disminución del consumo 
específico de calor en las centrales con recalentamiento obtenida con un ajuste 
en los parámetros: 





(1) Véase EYDAM, H., Betriebsbewáhrung und Aussichten der doppelten Zwischenüber. 
hitzung (Comprobación de buen funcionamiento y perpectivas del recalentamiento interme- 
dio doble), “VGB Kraftwerkstechnik 58, 12 (1978) 884-889”. 
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TABLA 17-2 
DISMINUCION DEL CONSUMO ESPECIFICO DE CALOR EN LAS 


CENTRALES CON RECALENTAMIENTO 


núm, recal, 


° ni pido с 














Dism, consumo 
espec. calor 


Valor nuevo 








Valor ant. 



















160 bar 177 5 bar 0,7 bruto 
0,5 neto 
2,3 bruto 


1,3 neto 








177,5 bar 250 bar 










Parámetros supercr (ticos. 


La selección de la presión a la entrada de la turbina está intimamente relacio- 
nada con el diseño de la caldera de vapor. Las calderas con circulación natural 
pueden alcanzar una presión máxima del vapor vivo de 160 bar y las equipadas 
con circulación forzada hasta un máximo de unos 175,5 bar. Al pasar de una a 
otra se obtiene una mejora bruta de rendimiento de la central de 0,7%. Al crecer 
la potencia de la bomba de alimentación la ganancia neta es sólo del 0,5%, 


A] pasar de la presión de 175,5 bar a la presión hipercrítica de 250 bar se ob- 
tiene una ganancia bruta de 2,3% y una ganancia neta de 1,3%. Si se elevara la 
presión hasta 300 bar la ganancia bruta sería de 1,1% y la neta sólo de 0,4%. A] 
aumentar aün más la presión la ganancia obtenida queda más que neutralizada con 
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el aumento necesario de la potencia de la bomba de alimentación. En resumen 
la presión hipercrítica resulta interesante tan sólo hasta los 250 bar. (1). 


En USA ya a fines de 1966 había 50 unidades supercríticas con potencias superiores a 500 
MW, y potencia total de 35000 MW. Posteriormente a esta fecha entraron en servicio nuevas 
unidades supercríticas. Así, por ejemplo, en 1970 se ponía en funcionamiento la central de 
Marshall n.4 de la Duke Power Co. de 650 MW, presión de entrada 240 bar y temperaturas 
de entrada en la turbina y después de los dos recalentamientos intermedios de 537 "C. Así 
mismo en la URSS, hay al menos 25300 MW supercríticos instalados. En USA se prefirió en 
las unidades de gran potencia los valores supercríticos de 245 bar y 538 "E: 


Cuando el precio del combustible era relativamente bajo en cuanto al uso de parámetros 
supercríticos Estados Unidos se orientó más decididamente hacia ellos que Europa; ya que 
la selección de los parámetros de entrada del vapor no se hacía exclusivamente con miras a 
la economía desde el punto de vista termodinámico; sino con miras también a reducir las 
dimensiones de la máquina. En la URSS las investigaciones sobre tipos especiales de calderas 
han conducido a la utilización en las TV de la presión de 235 bar. Gran número de TV han fun- 
cionado con dicha presión en este país. En Europa, existen gran número de centrales con pará- 
metros supercríticos (2), entre ellas algunas de las primeras supercríticas del mundo; aunque 
la utilización de parámetros críticos es más bien limitada. 


Temperatura del vapor vivo y del doble recalentamiento. 


Elevando la temperatura de entrada en la TV de 530 a 540 °С se obtiene una 
ganancia neta de rendimiento de alrededor del 0,3%. Aumentando dicha tempera- 
tura hasta 565 °С disminuye el consumo de calor cerca del 0,7%; pero ya la tur- 
bina requiere aleaciones más costosas. Por encima de esta temperatura se han de 
emplear aceros austeníticos, mucho más costosos y de precio muy oscilante, lo 
que dificulta la evaluación económica previa. Esto mismo puede decirse acerca 
de la temperatura del recalentamiento. (3), 


17.3. Ciclo regenerativo 


El empleo del ciclo regenerativo, a causa de su elevado rendimiento, se ha ge- 
neralizado en las centrales térmicas modernas, y en instalaciones diversas de las de 
producción de energía que emplean turbinas de condensación. 

En la Sec. 2.15.9 se estudió el ciclo de Ericsson (véase fig. 2-20), cuya impor- 
tancia estriba, como se dijo entonces, en que incorpora el efecto regenerativo. 
El rendimiento de este ciclo, como fue demostrado en dicho lugar, es el mismo 
que el del ciclo de Carnot y, por tanto, mayor que el del ciclo de Rankine. 

No sólo el rendimiento del ciclo ideal regenerativo es mayor que el del ciclo de 
Rankine; sino que también las irreversibilidades del ciclo real son menores en 
el primero. 

(1) Sobre los excelentes resultados obtenidos con las centrales hipercrfticas puede consul- 
tarse: NITSCH, D. y Н. SCHMITZ, Arbeitsverfügbarkeit und Arbeitsausnützung von Block- 
anlagen: іп 1975. (Disponibilidad y explotación de centrales conectadas en 1975), “VGB 
Kraftwerkstechnik 56, 12 (1976) 800-805”. 

(2) Citemos, por ejemplo, la central de Kiel de la Nordwestdeutsche Kraftwerke de 320 
MW, presión de entrada 235 bar, y temperatura de entrada en la turbina igual a la de salida del 


recalentamiento ünico, igual a 540 ^C, 
(3) Revue Brown Boveri 71, 3/4 (1984) 124. 
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En el ciclo de Rankine con vapor inicialmente saturado seco 1-2-3-4'-5'-1 de 
la figura 3-3 el proceso 24” de calentamiento a presión constante en la práctica 
se realiza en la caldera. La diferencia de temperaturas entre el agua a la salida de 
la bomba de alimentación (punto 2) y la caldera (punto 3) es grande, y, por 
consiguiente, el proceso 2-3 real, la parte no isotérmica del proceso isobárico 2-4 
es fuertemente irreversible. En el ciclo ideal de Rankine todos los procesos, 
incluso el 2-3 son reversibles; para que el proceso 2-3 lo fuera, sería necesario 
disponer de un número infinito de fuentes de calor a temperaturas crecientes. 
En el ciclo regenerativo de la figura 2-20 se utiliza para calentar el agua de 1 a 2 el 
calor cedido por el fluído en la expansión reversible no isentrópica 3-4 en la tur- 
bina. En la expansión 34 el fluído cede calor (no al exterior) a temperaturas 
decrecientes que se emplea en calentar el agua de 1 a 2. 





El esquema de la figura 17-12 muestra cómo podría idealmente ser realizado el 
ciclo de la fig. 2-20. La carcasa de la turbina está formada por una camisa envol- 
vente, por la que circula el agua de alimentación de la caldera que proviene del 


condensador, de donde sale en el estado 1 (los puntos de las figs. 2-20 y 17-12 se 


CONDEN: 
CALDERA SADOR 
ES n 
L 


Y 





Fig. 17-12.—Realización ideal del ciclo de Ericsson. 


corresponden). Este agua que circula por la envolvente se calienta con el vapor 
que se expansiona en la turbina: por lo cual la línea 3-4 de la expansión reversible 
no es una isentrópica. En este ciclo idealizado se supone que el agua de alimenta- 
ción en todo el proceso 1-2 va adquiriendo en cada instante la misma temperatura 
que el vapor que circula por el rotor de la turbina. Finalmente el agua entra en la 
caldera en el estado 2 de líquido saturado. Por hipótesis las líneas 2-1 y 3-4 son 
paralelas, para que el calor cedido por el vapor sea igual al calor suministrado 
al agua de alimentación. Como ya se vió en la Sec. 2.15.9 estos son calores inter- 
cambiados dentro del sistema, y no forman parte del calor absorbido y cedido, 
que figuran en la fórmula del rendimiento del ciclo [Ec. (2-72)]. 

La adición de calor al agua de alimentación en el esquema ideal de la figura 
17-12, en contraposición al ciclo de Rankine, es reversible (con incremento de 
temperatura infinitesimal). 
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Salta a la vista la impracticabilidad del esquema de la figura 17-12, que además 
tendría el inconveniente del grado de humedad excesivo correspondiente al punto 
4. Por eso el ciclo de Ericsson no tiene más valor en el presente estudio que servir 
de introducción al estudio del ciclo regenerativo, cuya realización práctica ha de 
ser necesariamente muy diversa. 

Un esquema concreto de realización práctica del ciclo regenerativo en una cen- 
tral térmica puede verse en la figura 17-13 y en la figura 17-14-a se representa el 
ciclo ideal correspondiente en el plano Ts. En este ciclo ideal no existe diferencia 
final de temperaturas en los precalentadores de mezcla (PM1, PM2 y PM3 en la 
figura 17-13) ni caída de presión en los diversos conductos. El ciclo real en el que 
se utilizan también con frecuencia precalentadores no de mezcla, sino de super- 
ficie no satisface estas condiciones, pero el estudio simplificado de este ciclo 
ideal constituye una buena aproximación al ciclo real (con frecuencia el consumo 
específico de calor del ciclo real con el mismo número de precalentadores es 
sólo del orden de un 1% más bajo que el del ciclo ideal que pasamos a estudiar). 

El esquema de la figura 17-13 tiene tres precalentadores. El número de preca- 
lentadores en la práctica suele oscilar entre uno y nueve. Al aumentar este número 
los incrementos de temperatura son menores y el proceso real de precalentamiento 
se hace más reversible. 

El inconveniente de la condensación excesiva del vapor que presentaba el es- 
quema de la figura 17-12 ya no existe en el esquema de la figura 17-13. 

Para cada kg/s de vapor que entra en la turbina (figs. 17-13 y 17-14-a) en el 
punto 4, y se expansiona a.i. en el ciclo ideal hasta el punto a, se extraen en la 





Fig. 17-13.—Ciclo regenerativo con tres precalentadores de mezcla. 
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primera toma de vapor realizada en dicho punto œ, kg/s: en la segunda toma en el 
punto b, а; y en la tercera toma en el punto с, y 1). De a a b en la turbina 
circulan (1 — 04) kg/s; de b a c, 1 — 0, — à; y finalmente deca 5,1 —a, — а; — 
— аз que entran en el condensador. En el esquema concreto que estamos estu- 
diando hay cuatro bombas, cuyos trabajos (negativos) específicos son: 


Wy, 7h; — h; 

Wegez =h3—hy 

Мз 7h; — hy" (17-2) 
Wps = hys — hy 


Estos trabajos son pequeños en relación con los trabajos de la turbina, y en un 
anteproyecto podrán o no despreciarse, segün la precisión requerida, conforme al 
criterio indicado en la Sec. 3.3 (pág. 116). 

Asimismo los trabajos (positivos) especificos de las diferentes partes de la 
turbina serán: 


Wi -h4,—h, 
Wi -h,—-h; 
Wir =h, —h, (17-3) 
Wa =h: — hs 


Insistamos en que los trabajos expresados en las ecuaciones (17-2) y (17-3) 
son trabajos específicos por kg de vapor que circula por cada bomba o parte 
de la turbina, Así, por ejemplo, en la segunda parte de la turbina, comprendida 
entre la primera y segunda extracción (expansión según a—b), el trabajo especi- 
fico es Wi; =h, — hp en kJ por kg (ST) que circula por dicha parte de la turbina; 
pero este trabajo específico referido a un kg de vapor que entra en la turbina 
será (1 —a, ) t h, — hp) KJ/kg., y así sucesivamente, 12), 


En el primer precalentador de mezcla РМ1 entra 1 — o, — а — аз kg/kg. 


kg 
y se mezclan con los аз — de la tercera toma de la turbina, saliendo de PM1: 


i 





kg kg/s kg. 
(1) ©, Qz, 04 vienen, pues expresados en — o , donde —— — С caudal másico 
kg. kg, /s 5 
suministrado а la entrada de la turbina. Los caudales totales extraídos serán GQ}, Ga; y Ga 
kg/s. Asimismo en la segunda parte de la turbina (expansión a-b) circula un caudal total de 
G (1 — O4] kg y así sucesivamente. De esta manera en nuestro estudio referimos los cálculos 
a ] kg/s de vapor vivo o vapor que entra en la turbina 











z- kJ kg, b 
(2) En efecto Wr; = {h4 — һу) = (ha, — hp) (1 —0,) ——— =(h, — hp) X 
kg; h kda b kge 
kJ 
x 11-q)— 
kge 


donde kg, — kg que circulan por la sección a—b de la ТУ; 
kgs — kg de vapor vivo. 
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1—0,—0,—04-*04-71—20,; — 0) 


y así sucesivamente. 
El ciclo regenerativo de la figura 17-14-a puede suponerse pues compuesto 
de los siguientes ciclos de Rankine: 
4-a-1"-2"-3-4 
a=b-1"-2"-1"-a 
b=c-1-2-1"-b y c—5-1-2-1'-c 





Los caudales másicos son distintos en cada ciclo y varían aún dentro de un mis 
mo ciclo. De ahí la necesidad de referir las entalpías específicas a 1 kg de vapor a 
la entrada de la turbina (punto 4). 







Fig. 17-14.—Ciclo regenerativo correspondiente 
al esquema de la figura 17-13: a) en el plano Ts; 
b) en el plano Ts despreciando el trabajo de las 
bombas; c) diagrama de gastos en cada inter- 
valo de temperatura. 


(a) 
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Para evitar la complicación de un sistema de representación tridimensional, en 
que el tercer eje sería el gasto G, se puede si es preciso construir, como se ha he- 
cho en la figura 17-14, debajo del diagrama Ts de la figura 17-14-b el diagrama 
TD de la figura 17-14-c, donde D representa en kg/kg. los gastos que evolucionan 
entre cada intervalo de temperaturas. А veces este segundo diagrama puede con- 
tribuir a la claridad; aunque generalmente no es necesario, y basta indicar sobre 
el mismo diagrama Ts los gastos en cada proceso, como se ha hecho en la fi- 
gura 17-14-a. 


Cálculo de las extracciones de vapor. 

A continuación pasamos a calcular las extracciones de vapor а en cada toma. 

El balance térmico de cada precalentador (calor comunicado al agua de alimen- 
tación igual a calor cedido por el vapor de extracción en el precalentador) condu- 
ce en el caso presente a las tres ecuaciones siguientes: 


balance térmico de PM1 оз (h: —h;) = (1 — o; — а, — оз) (hi, — hi) 
» >“ РМ2 œ (h,—h,.)=(1—«a, = а) (hi, — ha) (17-4) 
> " "PMS3 а (h, —h,,)7(1—0o,) (hi, — ho) 


donde los primeros miembros representan el calor cedido por el vapor, y los 
segundos miembros el calor absorbido por el agua. Las Ecs. (17-4) permiten 
calcular 0, Œz, Œz, si se conocen las entalpías ha, hp, ho, hy hi his has hs y hae 
En primera aproximación, si se desprecian los trabajos de las bombas, hz = hy: 
ha =h; y һу, = hy, (fig. 17-14-b). 


Cálculo del trabajo total de la turbina, Мт. 


Wr =h —h, + (1— a) (h, — hy) +(1—) — Q2) (h; — he) + 





` kJ 
+ (1 — a; — 0%, —0,) (he hs) x (SI) 


Je 
Cálculo del trabajo total de las bombas, Wy . 


W, = (1 о, — 0, —03) (h; —h,)+(1—a, — а) (hz — hi) + 





kJ 
+ (1—2,) (ha, — һу) + ha, — hio E SI 


El calor comunicado por la fuente externa (caldera) será: 
Q,-h,-—h,,-7h, — hin — Мв 


donde Weg — trabajo de la última bomba. 
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El rendimiento térmico del ciclo ideal regenerativo será: 





donde М, = Мт — Wy — trabajo neto del ciclo. 
Es fácil generalizar el estudio anterior referido al ciclo de la figura 17-9 con 
tres precalentadores a un número cualquiera de precalentadores n, a saber: 


donde h,' — entalpía del líquido saturado a la entrada de la última bomba; 
Wa, — trabajo de la última bomba. 


Como, segün hemos dicho, al aumentar el nümero de etapas la instalación es 
más cara, pero el rendimiento es mayor; un estudio económico, que compare el 
interés anual del capital invertido en la instalación con el ahorro anual proveniente 
de la mejora del rendimiento de la misma, fijará el nümero óptimo de etapas de 
precalentamiento. 


Realización del ciclo real regenerativo. 


En la práctica se utilizan preferentemente los calentadores de superficie, a veces en combi- 
nación con calentadores de mezcla, refrigeradores y purgadores. He aquí algunos ejemplos. 
La figura 17-15 representa un esquema con cuatro precalentadores de superficie (PS1, ..., 
PS4) que no necesita ulterior explicación. La figura 17-16 representa otro esquema que se ha 
realizado muy frecuentemente en centrales de potencia media con tres precalentadores de 
superficie (PS1, PS2 y PS3) y uno de mezcla (PM), dos refrigeradores (R1 y R2) y tres purga- 
dores. El esquema de la figura 17-17 es mucho menos frecuente. La figura 17-18 representa el 
esquema del ciclo regenerativo de una TV de 500 MW construida por la AEI, Inglaterra. 


El balance térmico del ciclo real es laborioso, porque tiene que tener en cuenta 
los trabajos de las bombas, los rendimientos de los precalentadores, las pérdidas 
de presión en los conductos y válvulas y los rendimientos de las turbinas y bom- 
bas. Lo mismo que en el ciclo ideal, se tendrá en cuenta el caudal másico que 
circula por cada elemento del circuito. La figura 17-19 representa el ciclo real 
simplificado en el plano Ts. 


Los valores reales de o, o5, «4 se calcularán con un balance térmico del ciclo 
real, teniendo en cuenta los rendimientos de los precalentadores, mediante ecua- 
ciones análogas a las (17-4), donde las entalpías ha, hy, y he se refieren а los 
puntos reales de salida del vapor (véase fig. 17-19) obtenidos mediante el rendi- 
miento interno estimado de cada parte de la turbina. No siendo el rendimiento de 
los precalentadores igual a la unidad, la entalpía final del agua de alimentación 
que interviene en la fórmula del rendimiento no será h;» sino algo inferior (la 
correspondiente, por ejemplo, al punto G en la fig. 17-19). 


Una vez calculadas à, @,, 05... y los saltos entálpicos en las bombas y di- 
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Fig. 17-15, —Esquema de ciclo regenerativo con cuatro precalentadores de superficie. 
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alimentacion 


Fig. 17-16.—Esquema de precalentamiento del agua de alimentación con 
un precalentador de mezcla y tres de superficie. 


Del condensador 





Fig. 17-17.—Esquema de precalentamiento de agua de alimentación 
con precalentadores de superficie. 
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Fig. 17-18. —Diagrama del sistema de alimentación con precalentadores de superficie de una TV de 500 MW, construída en 1961 por la 

AEI, Inglaterra, para la central de Eggborough. Características: Potencia unitaria, 550 MW; presión en la válvula de admisión 158 bar; tem- 

peratura de entrada = temperatura después del recalentamiento 565 °С; vacío 717,5 Torr. Con este ciclo regenerativo se ha obtenido una 
ganancia de rendimiento de 11,93%. 
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Fig. 17-19.—Ciclo regenerativo real en 
el plano Ts, despreciando los trabajos 
de las bombas. 





ferentes partes de la turbina, así como la entalpía a la entrada de la última bomba 
hc, puede ya calcularse el rendimiento del ciclo real: 
G 


n u Wna 
ibh * 57 
ha — hc; — Win 
donde Wa trabajo neto ütil — trabajo en el eje de las turbinas (para calcu- 
larlo es preciso conocer el rendimiento mecánico) menos trabajo 
de accionamiento de las bombas (para calcularlo es preciso co- 
nocer el rendimiento total de cada bomba). 
Wg, — Trabajo de accionamiento de la última bomba, teniendo en cuenta 
por tanto el rendimiento total de la misma. 


En los ciclos reales de una sola toma aproximadamente y sólo a título orienta- 
tivo & = 0,15 y en los de tomas múltiples Xa = 0,30, es decir, el vapor extraído 
viene a ser del 15 ó 30% del vapor total que entra en la turbina. 


Notas finales. 


1) En el ciclo real hay también pérdidas de calor al exterior en los precalentadores y con- 
ductos, que si el sistema está convenientemente calorifugado suelen ser poco impor- 
tantes. 

2) Para calcular el trabajo de las diferentes partes de la turbina en un análisis más refinado, 
deberían sustituirse las entalpías estáticas por las totales y calcularse los saltos entálpi- 
cos como se indica en la figura 17-20. 

3) Al comparar los ciclos reales, con miras a la optimación de la central, la posiciór de las 
bombas en el circuito juega un papel muy importante, porque influye decisivamente 
en el rendimiento del ciclo, 

4) Asimismo juega un papel importante en el rendimiento del ciclo regenerativo la selec- 
ción de las presiones a las que se han de verificar las tomas. La experiencia enseña que, 
en el caso de toma única, ésta debe colocarse aproximadamente hacia la mitad del 
salto entálpico total y, en el caso de tomas múltiples, hacia el final de cada salto parcial, 
que resulta de dividir el total en un número correspondiente de partes iguales. 





5) 


6) 
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hg =hsitot 


Fig. 17-20.—Curva de expansión en una TV con acotamiento de los 
saltos entálpicos totales. 


En el ciclo real el agua de alimentación entra a la temperatura tG (fig. 17-19) en la 
caldera. Si no se utiliza el ciclo regenerativo suele emplearse el calor de los gases de 
la combustión para el precalentamiento del agua de alimentación en un economizador. 
La existencia del economizador afecta al rendimiento de la combustión y con el al 
rendimiento global de la pianta. Si por el contrario se emplea el ciclo regenerativo, 
este calor residuai de ios gases de la combustión deberá empiearse para el precalenta- 
miento del aire de combustión; pues de lo contrario la mejora del rendimienio del 
ciclo quedaría destruida al menos en parte por el empeoramiento del rendimiento 
de la combustión, con lo cual cl rendimiento global de la pianta sería inferior. 


En cada caso hay que hacer un estudio de optimización económica. Este estudio reco- 
mendó en USA un ciclo con una presión de entrada de 245 bar, y una temperatura 
de 560 °С, con dos recalentamientos intermedios hasta la misma temperatura aproxi- 
madamente, y con 6 a 8 precalentadores hasta una temperatura de 290 *C. Estos pará- 
metros son algo más bajos, si se utiliza sólo un recalentador intermedio. Dichas tempe- | 
raturas son precisamente las temperaturas máximas permisibles para las aleaciones 
austeníticas existentes. Segün el combustible empleado y la temperatura del agua de 
refrigeración de que se disponga, con los parámetros enumerados se consiguen consu- 
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mos específicos de calor de 8500 a 10000 kJ/kWh. Estos valores no se excedieron 
mucho en los años siguientes. 

Finalmente en algunos países, donde las temperaturas más corrientes utili- 
zadas eran de 540 a 560 °С, se rebajaron estas a los valores de 520 a 540 2С 
para evitar el empleo de materiales austeníticos; de manera que en las turbinas 
de condensación para evitar el uso de las aleaciones de alta temperatura se llegó 
mundialmente a seleccionar aproximadamente los 540 °С como temperatura 
óptima de entrada en la turbina. 


17.4, Ciclo regenerativo con recalentamiento intermedio 

Este ciclo, combinación de los dos anteriores estudiados en las Secs. 17-2 y 
17-3 es el ciclo favorito en las centrales térmicas modernas y aprovecha las venta- 
jas de los dos anteriores, a saber: disminución del grado de humedad al final de 
la turbina (ciclo de recalentamiento) y mejora grande de rendimiento (ciclo rege- 
nerativo). La mejora total lograda es con todo inferior a la suma de las mejoras 
que se obtendrían con la aplicación de uno и otro ciclo. 


En la figura 17-21 puede verse un esquema de los elementos esenciales que 
suelen encontrarse en una instalación moderna. El esquema corresponde a una 
realización de la General Electric Co. para la Ohio Power Company. La TV 
desarrolla una potencia de 125000 kW en un solo eje, y funciona en un ciclo con 
dos recalentamientos y siete tomas intermedias para siete precalentadores de 
agua de alimentación. En otras instalaciones se usan hasta 3 recalentamientos y 
8 extracciones de vapor. 


Después de lo dicho en las Secs. 17.2 y 17.3 el esquema de la figura 17-22 
no necesita explicación; ni tampoco la representación del cicio en el plano Ts 


78 4 bar, 566° C 


118 bar, 538" C 
po-c e EE - 








378,3 bar, 274°С 
1372 bar - 


Fig. 17-21.—Esquema de central con dos recalentamientos y siete precalentadores: 1. caldera 
(305 t/h); 2. hogares ciclón; 3. bomba; 4. multiplicador de velocidad; 5. acoplamiento hidráu- 
lico; 6. bomba; 7. desgasificador; 8, TV de presión hipercrítica; 9. turbina AP; 10. turbina MP; 
11. turbina BP; 12, condensador; 13. refrigeradores del aceite e hidrógeno;a ... g precalentadores. 
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Recalentador 


Sobrecolentodor 





Fig. 17-22.—Ciclo regenerativo con recalentamiento. 


de la figura 17-23. Para el cálculo de las extrazciones de vapor 0, 05, оз se plan- 
tearán ecuaciones análogas a las (17-4). Asimismo el procedimiento para calcular 
el trabajo de la turbina, el trabajo de las bombas, el trabajo neto y el rendimiento 
térmico del ciclo no necesita ulterior explicación. 


17.5. Ciclo binario de mercurio y agua 


Se llama ciclo binario a una yuxtaposición de dos ciclos, realizado cada uno 
por un fluído distinto. Durante muchos años se ha investigado, y aún se sigue 
investigando, sobre la utilización de fluídos distintos del vapor de agua, buscando 
ventajas tales como aumento de la potencia específica de la máquina (o sea, reduc- 





(1-979293) Kg 


Fig. 17-23.—Ciclo ideal correspon- 
diente al esquema de la figura 
17-22 en el plano Ts. 
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ción del volumen y precio de la máquina para igual potencia), y aumento del ren- 
dimiento del ciclo ideal. 


En el VII Congreso Internacional, Moscú 1968, fué presentada por la URSS la siguiente 
TV de un solo eje de 800 MW, que funcionaba en ciclo binario. Las dimensiones de la TV pue- 
den verse en la figura 17-24. El vapor de escape de la TV de agua se condensa en un intercam- 
biador de calor a 1,2 bar, cediendo el calor al freón que se evapora a 100 “E y 28 bar. En lugar 
de freón puede utilizarse amoníaco y otros fluídos. La presión en el condensador de la turbina 
de freón es 5,64 bar. La pérdida de rendimiento, debida al intercambiador de calor, se compen- 
sa con el hecho de que puede hacerse uso completo de la temperatura del agua de refrigera- 
ción, sin consideración al límite impuesto por la sección de salida de la turbina o de una insta- 
lación voluminosa de condensación. En Kamchatka (URSS) han funcionado pequeñas turbi- 
nas de freón de este tipo en centrales geotérmicas. Con este proyecto utilizando en la baja 
presión un fluído de punto de vaporización bajo, se reivindicaba la posibilidad de la construc- 
ción de TV de un solo eje de 2000 MW. (1). 


Las realizaciones prácticas de los ciclos binarios han sido relativamente escasas. Una cierta 
difusión, sin embargo, alcanzaron en Norteamérica las centrales con ciclo binario de vapor 
de mercurio y vapor de agua. La importancia termodinámica de este ciclo es excepcional y 
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Fig. 17-24,—Dimensiones de una turbina de vapor de agua/freón de 800 MW, 
a 3000 rpm, propuesta por la URSS. 





Fig. 17-25.—Coeficiente de plenitud de un ciclo. 


5 





(1) KANAER, A., Корр, І y otros, Centrales de agua y freón de gran potencia (en ruso), 
“Report C 1-10 del Congreso Internacional, Moscú 1968”, 
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su estudio constituye una muestra interesante de este tipo de ciclos. La limitada difusión 
mismo se debe sobre todo al precio elevado del mercurio. 


En la figura 17-25 la línea 1-2-3-4-5-1 representa el ciclo de Rankine con vapor de 
sobrecalentado; y la línea 1-2-d-4-5-1 el ciclo de Carnot con vapor de agua, entre las 
temperaturas máximas y mínima del ciclo de Rankine considerado. Se tendrá: 

Area 1-2-3-4-5-1 _ Wg 


“Area 1-2-d-4-5-1 We 


donde Wg — trabajo del ciclo ideal de Rankine; 
Ме. — trabajo del ciclo ideal de Carnot; 
а — coeficiente de plenitud. 


Siendo el ciclo de Carnot el ciclo de mayor rendimiento, el coeficiente de plenitud si 
para comparar ciclos diversos desde el punto de vista del rendimiento del ciclo teórico. 
obstante, aunque: 


disminuye al aumentar la temperatura más elevada del ciclo, T, , el rendimiento del ciclo а 
ta; debido a que al aumentar la temperatura T, sin variar la temperatura T, , el rendimi 
del ciclo de Carnot 


aumenta más aün. 


En la figura misma el ciclo 1-3'-4-5-1 correspondería a otro fluído en el cual: a) el 
específico fuera menor, y por tanto la pendiente de la curva límite inferior fuera mayor, 


Fig. 17-26.—Ciclo de Rankine de 
fluído ideal que coincidiría prácti 
con el ciclo de Carnot. 
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Fig. 17-31,—Sala de máquinas de la central nuclear de Leibstadt, Suiza, con un sólo grupo 
de 940 MW, que entró en servicio en el año 1985, Las características de esta central, sumi- 
nistrada llave en mano, por la BBC son: potencia térmica del reactor, 3015 MW; potencia 
neta de la central, 942 MW; velocidad de rotación del grupo, 3000 rpm; presión entrada cuerpo 
AP, 64,5 bar; temperatura idem, 280 ^C; caudal másico de vapor, 5310 t/h; temperatura del 
recalentamiento, 265 ec; presión del condensador, 0,097 bar; temperatura del agua de refri- 
geración, 24,6 ?C. En la fig. 17-32 puede verse el esquema del ciclo agua-vapor de esta central 
nuclear 








Fig. 17-32, —Ciclo agua/vapor de la central nuclear de Leibstadt, Suiza (véanse Figs, 17-30 y 

17-31). 1. reactor; 2, cuerpo de AP; 3, separador de agua-recalentador; 4, cuerpo de ВР; 5. alter- 

nador; 6, condensador; 7, bombas de extracción principales; 8. instalación de purificación del 

condensado; 9. condensadores de gas y de vapor de los eyectores; 10, recalentadores de BP; 11. 

recalentador-desgasificador del agua de alimentación; 12, recalentadores de АР; 13, bombas de 

alimentación del reactor; 14. tercera válvula de cierre de vapor vivo; 15, colector de vapor vivo; 
16. recipiente del condensado frío; 17. instalación de calderas auxiliares (de fuel) 
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17.6.1. Tipos de reactores 


Del gran número de reactores desarrollados a lo largo del escaso lustro de his- | 
toria de la energía nuclear sólo unos pocos han alcanzado aceptación mundial. | 
En la actualidad (1986) domina en el mundo entero el reactor de agua ligera o | 
lento, que se ha realizado en dos formas distintas: el reactor de agua a presión 
y el reactor de agua en ebullición. Además en la actualidad se encuentran en 
estado de desarrollo y ensayo otros dos tipos denominados avanzados, rápidos 
o de la segunda generación: el reactor de alta temperatura refrigerado por gas 
y el reactor reproductor. Ambos prometen una utilización mejor de la energía 
atómica. 

AJ Reactores de la primera generación: reactores de agua ligera. 

1. Reactor de agua a presión. 

Este reactor se construye en unidades hasta de 1300 MW. (Véase la fig. 17-33). 
En el circuito primario el agua se calienta en el reactor hasta unos 323 °С, que 
à la presión reinante en este circuito de unos 155 bar se encuentra en estado 
de líquido comprimido: de ahí el nombre de reactor de agua a presión. En un 
intercambiador de calor circula por el circuito ¡secundario también agua a una 





Fig. 17-33 —Esquema del reactor de agua a presión: R. Contenedor del reactor.—BP Bomba de 

refrigerante en el circuito primario.—TP. Tanque mantenedor de presión. —TV. Turbina de va 

por.—G. Generador.—IR. Separador de humedad у recalentador.—Co. Condensador,—BC. Bom 

ba del condensado. —PCgp. Precalentador de baja presión.—T A. Tanque de agua de alimenta. 

ción.—BA. Bomba principal de alimentación.—PC др. Precalentador de alta presión.—GV. Се. 
nerador de vapor. 
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presión de unos 60 bar, que se calienta y evapora, expansionándose a conti- 
nuación en la TV. 


2. Reactor de agua en ebullición, 


Este reactor se construye también en unidades hasta de 1300 MW. (Véase la 
fig. 17-34). Se diferencia del anterior en que consta de un sólo circuito, generán- 
dose el vapor de agua que acciona la turbina en el reactor mismo, con lo que se 
suprime el intercambiador de calor arriba mencionado. Su rendimiento es algo 
mayor que el del tipo anterior. Otra ventaja es el empleo de presiones más bajas 
y un inconveniente la dificultad mayor de evitar la contaminación radioactiva. 

De los 605 proyectos conocidos en 1981 de reactores nucleares, 335 se equi- 
paron con reactor de agua a presión y 121 con reactor de agua en ebullición. 
Los reactores de agua ligera contitu fan un 80% de las instalaciones mundiales. (1). 

La preponderancia de ios reactores de agua a presión se explica pof el desarro- 
llo que estos experimentaron en conexión con su instalación en los submarinos 
nucleares. 

Los reactores de agua ligera o de la primera generación, ünicos practicamente 
disponibles en el momento actual se refrigeran con agua. De ahí que los pará- 
metros máximos que pueden teóricamente utilizarse en las TV son los correspon- 
dientes al estado crítico (221 bar y 374,1 ^C). En esto se basa el interés que 
ofrecen los reactores de la segunda generación. que permiten la utilización de 





Fig. 17-34.—Esquema del reactor de agua en ebullición: R. reactor, —EC, Elemento de combus- 
tión, —BR. Barras de regulación, —BC. Bombas de recirculación,—T, Turbina.—G. Generador.— 
Co. Condensador,—PC. Precalentador de agua de alimentación, —BA. Bomba de alimentación. 


(1) Véase BBC, Die wichtigsten Kernreaktoren der westlichen Weit (Los reactores nucleares 
más importantes del mundo occidental). “Druckschrift Nr. D GK 1362 81 D” 
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Fig. 17-35. —Esquema del reactor de alta temperatura: СУ. Generador de vapor.—SR. Soplante 

de refrigeración.—T. Turbina,—G. Generador.—Co, Condensador, —BR, Bomba de agua de refri- 

geración.—BC. Bomba de condensado.—P. Precalentador,—TA. Tanque de agua de alimenta- 
ción. —TR. Torre seca de refrigeración, 


las TV convencionales de las centrales de combustible fósil que trabajan con 
vapor sobrecalentado. 


B) Reactores de la segunda generación 


1. Reactor de alta temperatura. 

El moderador es grafito. El refrigerante Helio a una presión de 40 a 60 bar. 
El núcleo de este reactor de material cerámico permite alcanzar en él tempera- 
turas elevadísimas, que hacen posible la gasificación del carbón, así como la des- 
composición del metano y del agua, con lo que puede obtenerse con este reac- 
tor energía térmica para procesos químicos. (Véase la fig. 17-35). 

La temperatura de salida del refrigerante alcanza los 750 °С. Con ello el estado 
del vapor de agua a la entrada de la TV/es de unos 180 bar y 530 °С, lo que 
permite la utilización de las modernas TV de vapor fuertemente sobrecalentado, 
lo cual no es posible con los reactores de agua ligera. 

Las centrales nucleares de alta temperatura tienen la ventaja de utilizar un 
100% mejor el combustible nuclear que las centrales de agua ligera. Además 
puede utilizarse como combustible nuclear Torio, en lugar de Uranio 235 enri- 
quecido, cuyas existencias son más limitadas. Con ellas podrá obtenerse un ren- 
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dimiento del 40%. lo que constituye aproximadamente un 7% de mejora respecto 
a los reactores de agua ligera convencionales. Utilizando el calor de escape para 
calefacción o procesos industriales (cogeneración: véase Sec. 17.7) puede alcan- 
zarse un rendimiento energético combinado del 80%, (1) 

2. Reactor recuperador rápido 

Ya (1983) hay en funcionamiento grandes reactores de este tipo en Inglaterra, 
Francia y la Unión Soviética. 

En los reactores recuperadores rápidos se utiliza como refrigerante sodio líqui- 
do. La temperatura del sodio en el reactor se eleva desde 380 ^C a 550 °С. El 
estado. del vapor de agua a la entrada de la TV es aproximadamente 180 bar y 
500 °С, lo que supone más de 140 °С de sobrecalentamiento. (Ver la fig. 17-36). 


0000 
ji 
iw 
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Fig. 17-36,—Esquema del reactor recuperador rápido: R. Reactor.—ZF. Zona de fisión. 

ZR. Zona de regeneración, —Nal, Circuito primario de sodio.—Na2, Circuito secundario de 

sodio, —_1, Intercambiador de calor.—GV. Generador de vapor.—BNa, Bomba de sodio,—Co, 
Condensador.—T. Turbina,—G, Generador, 


Los reactores de agua ligera parecen haber alcanzado su máximo de potencia 
con los 1300 MW. El rendimiento de este tipo en la producción de energía eléc- 
trica es del 33%. Con el turborreactor de alta temperatura se alcanza un rendi- 
miento del 40%, con lo cual se aprovecha mejor la energía nuclear y el calor de 
escape en relación con la potencia ütil obtenida es menor. Con el reactor recu- 
perador rápido se alcanza un rendimiento del 38%. 





(1) GRIEPENTROG, H., Heliumturbinen-Technologie, publicación de GHH. 
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17.6.2. Las TV de las centrales nucleares 

A causa de las grandes potencias en juego en estas TV y de las bajas tempera 
turas del vapor vivo a la entrada de las mismas (próximas a la temperatura de 
saturación). las TV de estas centrales, que no son distintas de las utilizadas en las 
centrales de combustible fósil. han agudizado los problemas de su construcción 
por lo que respecta a los dos problemas siguientes: longitud radial de los álabes 
(problema relacionado con la velocidad periférica máxima en la punta de los 
álabes de las últimas coronas móviles) y el grado de humedad excesivo. 

En cuanto al primer problema, añadiremos a lo dicho en la Sec. 10.8, “el 
diseño de la TV de un cuerpo y de un solo flujo a potencia máxima", lo siguiente: 
a) para una misma potencia el volumen específico del vapor a la salida dei último 
escalonamiento es alrededor de un 60% mayor que en las centrales de combustible 
fósil; b) el rendimiento interno es alrededor de un 25% menor que en esta últimas 
centrales. En cuanto al segundo problema se ha de tener en cuenta que las TV de 
las centrales nucleares de la primera generación trabajan con vapor vivo saturado 
o ligeramente sobrecalentado. De ahí la importancia que en estas turbinas tiene 
el control y remoción de la humedad. así como la protección contra lá corrosión 
y erosión de los álabes, debida a la misma. La remoción de la humedad se consi- 
gue mediante hendiduras longitudinales en los álabes y cámaras de acumulación 
de agua en el diafragma de la TV (véanse las figs. 17-7 a 17-10). En el exterior 
de la trayectoria misma del vapor el control de la humedad se realiza mediante 
los separadores de humedad en las centrales nucleares no de recalentamiento, 0 
mediante una combinación de separador de humedad y recalentador en las centra- 
les de recalentamiento. El vapor que atraviesa las toberas cede parte de su ener- 
gía, a fin de acelerar las partículas de humedad. La cantidad de energía perdida 
es grande a causa de la gran densidad del agua. Además las partículas de agua 
no se aceleran del todo produciendo un choque negativo en los álabes móviles. 
Gracias a la fuerza centrífuga las partículas de agua corren por las hendiduras 
del álabe hacia el exterior, donde finalmente son removidas. (Recuérdese también 
lo dicho en la Sec. 17.2). (Véase la fig. 17-37). 


En las grandes TV de vapor saturado no es suficiente un dispositivo de drenaje 
y se precisa de un potente separador de agua entre los cuerpos de AP y BP. Con él 
el rendimiento del ciclo mejora enormemente, de 0,2 a 0,4% por punto absoluto 
de secado del vapor (Ay = 0,01). Los separadores trabajan tanto mejor cuanto 
las gotas de agua son más gruesas, por lo cual las velocidades periféricas en el 
cuerpo de AP deben ser moderadas. 

Un ejemplo típico lo constituye la central atómica de Biblis de la КРА, que entró en funcio 
namiento hacia el año 1973. La TV tiene un cuerpo de doble flujo de AP y tres cuerpos de 
doble flujo de BP, y entre la AP y BP hay un separador de agua y un recalentador con calor 
proveniente del vapor vivo. Las características de este grupo son: Potencia en bornes del alter 
nador, 1200MW; entrada vapor saturado a 49,7 bar; gasto de vapor vivo, 6155 t/h; presión 
antes del cuerpo de BP, 9,56 bar; temperatura idem, 220 *c; presión condensador, 0,039 bar, 


caudal volumétrico salida TV, 32300 m 3 ls; longitud radial álabes, 1364 mm; longitud del 
grupo, 64 m; Masa del grupo, 5350 t, 


En España la producción total de energía eléctrica en 1970 alcanzó la cifra de 56848 millo- 


Fig. 17-37.—TV Cross-compound para central nuclear de la General Electric de doble flujo en 
alta presión y flujo sextuple en baja presión de 900,000 a 1325000 kW con altura de los 
álabes de la última corona móvil de 1050 mm (véase fig, 21-22-c) para vapor saturado o ligera- 


mente recalentado a la entrada a 77 bar con dispositivo avanzado de extracción de humedad 
(vease figs, 17-7 a 17-10). 
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nes de kWh, de los cuales 923 millones provinieron de la primera central nuclear española, 
la Central José Cabrera de Zorita. Al publicarse la primera edición de este libro las previsiones 
del plan eléctrico nacional preparado por UNESA eran sobrepasar en el momento actual en 
energía nuclear el 36,6% de la potencia total instalada. 


17.7. Ciclo de cogeneración de energía eléctrica y vapor 


El rendimiento del ciclo ideal de Rankine con vapor inicialmente saturado es 
bajo. Así, por ejemplo, para vapor en la admisión de la turbina saturado a 39 
bar (248,8 °С) y presión en el condensador de 49 mbar sólo alcanza aproximada- 
mente un 25%. Aumentando la presión y la temperatura a la entrada de la turbina, 
o utilizando alguno de los ciclos estudiados en este capítulo, se consigue aumentar 
sustancialmente este rendimiento. No obstante para vapor en la admisión de la 
turbina a 137 bar y 540 °С con recalentamiento a 540 °С y el mismo vacío en 
el condensador de 49 mbar, sólo se alcanza un rendimiento térmico del 38%, Más 
aún, en el ejemplo aducido en la Sec. 17.5 el ciclo binario considerado no alcan- 
zaba un rendimiento de 54% , y aún el rendimiento del ciclo de Carnot sólo 
era 58,4%, 


Todos los ciclos hasta aquí estudiados son ciclos energéticos destinados exclu- 
sivamente a la producción de energía mecánica. La energía no transformada en 
trabajo mecánico es cedida a la fuente fría en forma de calor. 


Ahora bien, si en vez de ceder este calor al condensador se emplea para un pro- 
ceso industrial cualquiera (en la industria existen múltiples aplicaciones) о para 
calefacción de una nave industrial o de una zona urbana, la economía de la pro- 
ducción simultánea de energía eléctrica y vapor puede elevarse considerablemente. 


Este es el ciclo de cogeneración de energía eléctrica y vapor. Estos sistemas 
que han recibido el nombre de sistemas de energía total pueden realizarse tam- 
bién, como veremos con TG (véase Sec. 18-11). 


Las grandes turbinas de las centrales térmicas destinadas a la producción de 
energía eléctrica son turbinas de condensación (véase la Sec. 10.3) que se emplean 
a causa de su rendimiento muy elevado. Sin embargo, las turbinas de condensa- 
ción no se adaptan al ciclo combinado que estamos estudiando. Las turbinas 
que se adaptan a este ciclo son las turbinas de contrapresión (véase la Sec. 10.3), 
en las cuales el vapor sale de la turbina a una presión superior a la presión atmos- 
férica. Veamos el comportamiento de una u otra turbina, por lo que respecta a 
su aprovechamiento térmico. 


a) Turbinas de condensación. 


Supongamos para fijar ideas que la presión final en una turbina de condensa 
ción es рк = 40 mbar, correspondiente a una temperatura de saturación de 28 98 
°С, según las tablas de vapor. Siendo según las mismas tablas hj; — hk = 2433 
kJ/kg. y suponiendo, por ejemplo, un título de vapor a la salida de la turbina 
x = 0,94 la entalpía del vapor húmedo a la salida de la turbina será: 
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kJ 
hy =hk +x (hi — hk) = 12141 2433 - 0,94 = 2409 — 
g 


Supongamos que la temperatura del agua fría del condensador sea 10 °С y que la 
temperatura de la misma a la salida del condensador aumente a causa del calor 
cedido por el vapor hasta 20 °С. En estas condiciones la cantidad de agua ne- 
cesaria para la condensación de І kg de vapor será: 


hk — hi 2409 — 121,41 kg agua 
G A A ppm 
h; — h; 83,86 — 41,99 kg vapor 
donde hi - entalpía del agua líquida saturada a la salida del condensador (a 20 
°С); 
hi — entalpía del agua líquida saturada a la entrada del condensador (а 
10 °С); 


es decir, aproximadamente 55 veces mayor que el vapor que circula рог la tur- 
bina (1 kg). El agua de refrigeración tiene, pues, una cantidad enorme de energía, 
que no es aprovechable а causa de la baja temperatura del agua. Por esta razón 
el rendimiento térmico del ciclo de Rankine en las turbinas de condensación 
expresa el aprovechamiento total energético posible, siendo según la figura 17-39 
(en la cual no se ha tenido en cuenta el trabajo de la bomba de alimentación): 


E Area 1—3—4'—4—5—1 
* ^ Area b-1—3—4'—4—a—b 


El calor 5-1-b-a es cedido al río o al estanque. 


b) Turbinas de contrapresión. 

Consideremos en primer lugar en la figura 17-38 el ciclo ideal sin pérdidas des- 
tinado sólo a la producción de calor para calefacción o procesos industriales. En 
estas aplicaciones suele utilizarse vapor saturado o ligeramente sobrecalentado. 





Fig. 17-38.—Ciclo de producción de calor 


688 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


Sea el punto 5 en la figura 17-38 el estado del vapor a la entrada del utilizador 
del mismo. En la aplicación a procesos industriales la presión ps puede ser del 
orden de 2 a 3, a veces de 7 a 10 bar. En la aplicación a calefacción se emplea 
vapor de 1,2 а 1,5 bar, o también agua caliente. Excepcionalmente en la calefac- 
ción de una zona urbana la presión necesaria podría ser del orden de 25 bar. En 
el receptor de calor se condensa el vapor. proceso 5-1. En el punto 1 todo el vapor 
se ha convertido en agua. A continuación el agua entra de nuevo en la caldera, 
donde recibe otra cantidad de calor representada por el área 1-5-a-b. que en el 
ciclo ideal es exactamente igual a la aprovechada en el receptor de calor. Por 
tanto en el proceso ideal la utilización de la energía es completa. 





Fig. 17.39,—Ciclo combinado de energía y 
producción de calor. 





Consideremos ahora el proceso combinado para producción de energía y calor, 
que se representa en la figura 17-39. En él la turbina de contrapresión trabaja 
según el ciclo ideal de Rankine, cuyo rendimiento se seguirá definiendo como 
siempre: 


Area 1—3—4'—4—5—1 


“Area b-1-3-4'-4-a-b 175 
" Area b—1—3—4'—4—a—b (17-5) 


pero ya no será este rendimiento el criterio para juzgar de la economía de la 
planta combinada ideal; sino el llamado rendimiento energético combinado teó- 
rico K, que se definirá así: 

Qu _ 0, +O 

O, о, 





к= 


donde Qj — calor utilizado en la producción de trabajo mecánico: área 1-3-4- 
-4-5-1 [numerador de la Ec. (17-5)]; 
О — calor utilizado para calefacción o usos industriales: área 1-5-a-b; 
Q, — calor utilizado total = Q}, + Qj: área b-1-3-4'-4-a-b; 
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Q, - calor comunicado al fluído: área b-1-3-4'-4-a-b. En el ciclo de coge- 
neración ideal, como el de la figura, O, = Q,. y por tanto 


k=1 


es decir, el rendimiento energético combinado teórico es igual a la unidad. En el 
ciclo de Rankine sencillo de la figura 17-39 el rendimiento del ciclo т; coin- 
cide con k. 


Realización del ciclo real de cogeneración. 


1) Los procesos reales son irreversibles. La irreversibilidad en el proceso de calentamiento 
de agua con el vapor es debida a la diferencia finita de temperaturas entre ambos medios. 
Esta irreversibilidad puede disminuirse utilizando tomas diversas de vapor a diferentes tempera- 
turas para calentar el agua, de manera análoga a como se realiza el precalentamiento progresivo 
del agua en el ciclo regenerativo (véase la Sec. 17.3). Utilizando el ciclo de Rankine, aún supo- 
niendo condiciones favorables, se puede decir en general que se pierde un 70% de la energía 
térmica del combustible. En el ciclo de cogeneración estas pérdidas pueden reducirse a un 
20-25% 

2) Para que la economía fuera máxima sería necesario que el gasto de vapor en calefacción 
y usos industriales correspondiese en todo momento a la potencia producida por la turbina 
de contrapresión. Ahora bien, las puntas en una red de calefacción y en una red de energía 
no coinciden, teniendo lugar las primeras en la mañana y las segundas en la tarde, A este pro- 
pósito resulta ventajoso aplicar en paralelo una central de contrapresión con la red. Esta últi- 
ma absorbe la potencia eléctrica excedente a las necesidades propias de la fábrica, o al contra- 
rio suministra la potencia eléctrica que falta. En el caso concreto de que una central de coge- 
neración energía y vapor esté interconectada con la red alimentada también con centrales 
hidráulicas; en el período de hidraulicidad elevada será conveniente utilizar el vapor sin expan- 
sionarlo en la turbina, reduciendo la presión en una válvula adecuada. 

Finalmente es preciso realizaren cada caso un estudio económico para elegir entre 
las dos soluciones: cogeneración o producción de energía y de calor por separado. 

Como ejemplo de realización práctica de este tipo de instalaciones aducimos el esquema 
de la figura 17-40 correspondiente a la central eléctrica y de calefacción a distancia de 
Berna (1). Como central de calefacción a distancia e incineración de basuras con una potencia 
calorífica instalada de 54,5-10% kJ/h aproximadamente funciona desde el año 1954. Como 
el volumen de basuras disponibles iba en aumento se amplió la central que fue puesta en 
servicio en 1964, como central de cogeneración de calefacción y energía eléctrica. Las carac- 
terísticas principales de funcionamiento pueden verse en la citada figura. 


Aprovechamiento energético de las basuras. 

El tratamiento de basuras constituye un serio problema, sobre todo en las 

grandes ciudades. Las soluciones pueden reducirse a tres: 

1) Deposición ordenada. Inconvenientes: contaminación de aguas subterrá- 
neas, malos olores y necesidad de gran superficie. No se reduce el volumen 
de basuras. Esta solución es la más barata, aunque hay que contar los 
gastos de transporte al lugar remoto. 

2) Fabricación de abonos. Solución más cara que la anterior con recuperación 
parcial de los gastos. Reduce el volumen de basuras a un 50%. 


11) Véase M. GFELLER y R. GFELLER, La central eléctrica y de calefacción a distancia 
de Berna, “Revista Técnica Sulzer, n. 4 (1966) 197-209”. 
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3) Incineración. Reduce el volumen de basuras a un 10%, que puede aprove- 
charse, por ejemplo. como material de construcción. Es la solución más 
cara. La inversión puede parcialmente recuperarse si aprovechando la alta 
temperatura de la combustión (800 °С) necesaria para eliminar los olores, 
se alimenta una caldera, que a su vez alimenta a una TV, existiendo entom 
ces las siguientes soluciones, cuya comparación tendrá que hacerse en cada 











Fig. 17-40.—Esquema de instalaciones de la central eléctrica y de calefacción a distancia de 
Berna, que combina la incineración de basuras, la distribución de calor para calefacción y la 
producción de energía eléctrica, 


1. Caldera de radiación, 32 40 t/h cada una, 57 9 bar ef, 475 ©с..2. Caldera de recuperación, 6 t/h cada 
una, 9,8 bar еї. 3, Caldera Velox. 7. t/h 9 86 bar ef. 4, Caldera de triple tiro, 9 t/h, 9 B bar ef.. 5, Turbina 
de condensación 10000 kW, 40 t/h, 569 bar ef., 465 °С. б, Turbina de contrapresión 2400 kW, 30 vh, 
ef.7, Grupo electrógeno de socorro 200 kW, В. Transportador de cascada 84 . 106 kJ/h cada uno, 98 bw 
ef.-9, Acumuladores de agua recalentada, 100 mi cada uno, 180 ?c.. 10. Depositos de agua de alimentación 
con desgasificador, 50 m? cada uno,.11. Depósito de reserva, 50 m3..12. Instalación de desmineralización 
total, 2 x 12 t/h,.13, Bombas de alimentación eléctricas -14, Turbobomba de alimentación,.15, Bombs 4 
motor de alimentación de calderas, 10,8 bar е!..16, Turbobomba de alimentación de calderas 10,8 bar ef.. 
17, Bomba de retorno de alimentación de calderas, 10,8 bar ef.. 18, Bombas de carga de los acumuladores,- 
19. Bombas de carga de los acumuladores .-20. Bomba de alimentación suplementaria del acumulador. 
21. Bombas de inyección.-22. Dosificador de fosfatos.-23. Dosificador de hidracina.-24. Bomba de agua 
condensada,-25. Bombas de calefacción a distancia, conducción 1.-26, Bombas de calefacción a distancia, 
conducción 11.-27. Bombas de calefacción a distancia, conducción 111.-28. Regulador de la alimentación.-29, 
Válvula de reducción de vapor,-30, Regulador de la inyección. 31. Válvula de regulación de la circulación, 
150 t/h cada una.-32. Válvula de regulación de la circulación, 300 t/h cada una.- 33. Válvula de regulación de 
tem peratura.-34, Válvula de regulación de temperatura -35. Válvulas de regulación del agua adicional -36. Vál- 
vula de mantenimiento de la presión en el desgasificador,-37.Válvula de regulación del nivel de agua (cascadas), 
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Fig. 17-41.—Central de incineración de basuras de Hamburg Stellinger Moor puesta en servicio 
en 1973 con capacidad de 260000 t/h, que podrá duplicarse más adelante, TV de condensación 
de 16400 kW, vapor vivo: 40 bar, 400 °С; 2 extracciones, una regulada y otra no regulada. 
Abajo, sala de control, 


caso. buscando la optimación económica: a) TV para producción de ener- 
gía eléctrica; b) cogeneración de electricidad y vapor para calefacción o 
usos industriales; c) central combinada. (Véase también fig. 17-41). 

Los ciclos combinados de TV/TG se tratarán en la Sec. 18.12. Gracias al ciclo 
de cogeneración, estudiado en este capítulo, en aquellas instalaciones industria- 
les, donde además de energía eléctrica se necesite calor para calefacción o proce- 
a eléctrica puede obtenerse a un precio más reducido 





sos industriales dicha energ 
que la proveniente de las centrales térmicas convencionales; aunque las potencias 
en juego son mucho más pequeñas. Eso ha sido posible gracias a los progresos en 
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la construcción de las TV, que ha permitido utilizar aún en potencias relativa- 
mente pequeñas presiones y temperaturas de vapor elevadas. Así se explica el 
desarrollo extraordinario de las TV industriales en estos últimos años con aplica- 
ciones en casi todas las ramas de la industria. (Véase problema 16). 


PROBLEMAS 


Problema 39. 


Las TV de una central térmica trabajan con las siguientes condiciones de entrada del vapor 
en la turbina (véase la figura): p4 = 300 bar; t4 = 600 °С, y con una presión en el condensador 
ру = 0,035 bar. A 70 bar el vapor se recalienta hasta 540 °С. 


Calcular [despreciando el trabajo de la bomba de alimentación): a) El título del vapor al 
final de la expansión ideal, con y sin recalentamiento intermedio; b) el trabajo ideal del ciclo, 
con y sin recalentamiento intermedio; c) el rendimiento térmico del ciclo ideal con recalenta- 
miento; d) la ganancia en rendimiento con relación al ciclo ideal sin recalentamiento o ciclo 
de Rankine. 



































rrouieinia oy, 
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Cálculos: 
Con los datos del problema y el diagrama de Mollier, las tablas o fórmulas del vapor se ob- 


tienen los valores siguientes (véase figura): ha, һьу, hci, haz, hs y h' festa última entalp ía 
del líquido saturado a la presión del condensador). 

a) Con el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas se obtienen xc y Xs. 

Gracias al recalentamiento, el título del vapor ha aumentado y el grado de humedad ha 
disminuido (primera ventaja del ciclo con recalentamiento intermedio). 


b) Con recalentamiento: W a; = (h4 —hgi) + (haz — hs) 
Sin recalentamiento М = Һа —hc4 


c) El rendimiento del ciclo ideal con recalentamiento será: 


Wroc 
ha = h'+ (haz — haa) 


Teac 7 


d) El rendimiento del ciclo de Rankine será: 
w 
ha —h' 





Т.в = 


La ganancia en rendimiento será: 


Mirec — Mir 


(segunda ventaja del ciclo con recalentamiento intermedio). 


Resultados: 
a) Xc1 = 0,07187 хь = 0,8032 
kJ kJ kJ 
b) h4 = 3443,34 — hg, = 3018,15 — ha2 = 3507,19 — 
kg kg kg 
kJ kJ 
hs = 2069,6 — Wac = 186278 — hc, = 1863,6 — 
kg kg kg 
kJ 
W - 157974 — 
kg 
kJ 
с) h'- 110,02 — Mirec 7 0,4873 
kg 
d) Min = 04739 Mirec — Та = 0,01341 


Problema 40 

Una centra! de vapor de 5000 kW funciona en ciclo de recalentamiento intermedio, La 
admisión de vapor en la turbina es a 70 bar y 480 °C, y la presión absoluta en el condensador 
es 50 mbar, El recalentamiento se verifica entre los cuerpos de alta y baja presión, que funcio- 
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la construcción de las TV, que ha permitido utilizar aún en potencias relativa- 
mente pequeñas presiones y temperaturas de vapor elevadas. Así se explica el- 
desarrollo extraordinario de las TV industriales en estos últimos años con aplica- 
ciones en casi todas las ramas de la industria. (Véase problema 16). 


PROBLEMAS 


Problema 39. 


Las TV de una central térmica trabajan con las siguientes condiciones de entrada del vapor 
en la turbina (véase la figura): p4 = 300 bar; t4 = 600 °С, y con una presión en el condensador 
Ps = 0,035 bar. A 70 bar el vapor se recalienta hasta 540 °С. 


Calcular (despreciando el trabajo de la bomba de alimentación): a) El título del vapor al 
final de la expansión ideal, con y sin recalentamiento intermedio; b) el trabajo ¡deal del ciclo, 
con y sin recalentamiento intermedio; c) el rendimiento térmico del ciclo ideal con recalenta- 
miento; d) la ganancia en rendimiento con relación al ciclo ideal sin recalentamiento o ciclo 
de Rankine. 
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Cálculos: 


Con los datos del problema y el diagrama de Mollier, las tablas o fórmulas del vapor se ob- 
tienen los valores siguientes (véase figura): һд, hg4, hc, haz, hs y h’ festa última entalpía 
del líquido saturado а la presión del condensador), 


a) Con el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas se obtienen xc y Xs. 


Gracias al recalentamiento, el título del vapor ha aumentado y el grado de humedad ha 
disminuido (primera ventaja del ciclo con recalentamiento intermedio). 


b) Con recalentamiento: W,,. = (ha —hg4) t [haz — hs) 
Sin recalentamiento М = ha — Һс 


c) El rendimiento del ciclo ideal con recalentamiento será: 


"s Мес 
Mires — » T 
ha = h't (has — hai) 
d) El rendimiento del ciclo de Rankine será: 


w 
ha —h' 





Thug = 


La ganancia en rendimiento será: 
T rec ^ Th R 


(segunda ventaja del ciclo con recalentamiento intermedio). 


Resultados: 
al Xc1 = 0,07187 хь = 0,8032 
kJ kJ kJ 
b) h4 = 3443,34 — hg, = 3018,15 — ha2= 3507,19 — 
kg kg kg 
h 2069,6 EE Ww 62 78 = 863,6 s 
= 6— тес = 1862,78 — he, = 1863,6 — 
5 ка ес kd c1 kg 
kJ 
W = 157974 — 
kg 
kJ 
c) h'- 110,02 — Muros = 0,4873 
kg 
d) Ta = 0,4739 Tec — Mig 7 0,01341 
Problema 40 


Una central de vapor de 5000 kW funciona en ciclo de recalentamiento intermedio. La 
admisión de vapor en la turbina es a 70 bar y 480 °С, y la presión absoluta en el condensador 
es 50 mbar. El recalentamiento se verifica entre los cuerpos de alta y baja presión, que funcio- 
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nan соп el mismo rendimiento interno de 85% y el mismo rendimiento mecánico de 97%. Se 
elegirá una presión de recalentamiento, cuyo valor entero en bar haga aproximadamente iguales 
las potencias de los cuerpos de alta y baja presión. Con el recalentamiento intermedio que se 
eleva la temperatura del vapor hasta 450 °С. 


Calcular: a) el consumo de vapor; b) la entalpía y temperatura del vapor a la entrada en el 
condensador; c) el rendimiento del ciclo real con recalentamiento. Compárese con el del ciclo 
ideal de Rankine entre las mismas presiones inicial y final y la misma temperatura inicial, 


Cálculos: 
Isobara del recalentamiento. 


Sean A, B, C, K (véase figura) los puntos representativos del estado real del vapor a la en- 
trada y salida de la turbina de alta y a la entrada y salida de la turbina de baja respectivamente; 
y los puntos B, y К, los finales de una expansión a.i. en las turbinas de alta y de baja. 


Según el enunciado del problema se comenzará suponiendo que los saltos internos de los dos 
cuerpos sean iguales: 


Y¡=Y;' 
siendo el rendimiento interno igual, también serán iguales los saltos a.i.: 
Yi Yr 
De esta manera por tanteos en el diagrama de Mollier se estima la isobara de recalentamiento en 
Pg = 2 bar 


a) El trabajo interno total será: ХҮ, = Y; *tY/'-085.2Y; 


P, 5000 
y el caudal másico б = ————— = —————— 
Nm БҮ, 0,97.>Ү, 


b) Punto A (70 bar; 480 °С) 


Punto B, (sa, = 5д;рв = 2 bar) 





Problema 40. 
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En estos puntos se lee o calcula con tablas o fórmulas ha y hgs. 
Yi= ha —hg  Y¡=0,85-Y¿  ha=ha—Y! 
En los puntos C (рс =2;450%C) у — Ksísk, = sc;0,050 bar) se leen o calculan hc y hy. 
Yo =һс-һк, YI 70857  hk=hc- Y? 
Así queda determinado el punto К (hy ; 0,050 bar) y se lee o calcula ty . 
c) El calor comunicado en el ciclo de recalentamiento será: 
О, сес = (ha —hk)+ (hc — ha) 


donde h& — temperatura del líquido saturado a 0,050 bar, que se lee en el diagrama o se calcu- 
la con fórmulas. 


El rendimiento del ciclo con recalentamiento referido al trabajo interno del mismo será: 


_ 097.2 Y, 
Meiclo rec 7 SITE 
Además 
Punto К; Isk; = sa ;0,050 bar) con lo que se obtiene hy ; 


con lo cual el rendimiento térmico del ciclo de Rankine será: 


ha hic; 


Mir 7 
ha — hk 
La relación de rendimientos será: 


Tlcic rec / i 


siendo en este caso el ciclo de Rankine bajo el punto de vista del rendimiento el más favorable, 


Resultados: 
kJ kJ kJ 
а) ha = 3361,98 — hg, = 2552,09 — he = 3381,31 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
hk, = 2554,22 — hk; = 2053,02 — hy = 135,56 — 
kg kg kg 
kJ kJ kg 
Y; = 809,890 — EY; = 1376,813 — G =370— 
kg kg s 
El grado de humedad en el punto K; es Ук; = 20,95% 
kJ kJ kJ 
b) Ү;= 688,407 — hg = 2673574 — Y? = 827,090 — 
kg kg kg 
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kJ kJ 
Y?' = 703,027 — hk = 2678,284 — tk = 94,95 °С 
kg kg 
El grado de humedad en el punto Ks es y xs = 0,28% 
kJ 
c) Qarec = 3934,156 ka Tlcicio rec 7 0,3431 Mir = 0,4057 
9 
Tlcic гес 
Seet = 0,8456 
Mir 


Nota.—Aunque en este caso el ciclo sencillo de Rankine tiene mejor rendimiento, interesa 
más el ciclo de recalentamiento, ya que en el primer caso el grado de humedad es prohibitivo, 


Problema 41 


En una TV de extracción regulada de un grupo turboalternador, que suministra una poten- 
cia eléctrica de 4000 kW, entra vapor a 150 bar y 490 °C, que se expansiona hasta una presión 
de 6 bar. A esa presión se extrae el 15% del vapor para usos industriales. El vapor restante se 
recalienta hasta 350 °С, para seguir su expansión en la parte de baja presión de la turbina 
hasta la presión del condensador de 40 mbar abs. Ambas partes de la turbina funcionan con 
el mismo rendimiento interno de 82%, siendo 96% el rendimiento mecánico, 94% el rendimien- 
to del alternador. El agua de alimentación entra en la caldera a 20 °С. El rendimiento del 
hogar-caldera-recalentador intermedio es 0,85 y las pérdidas de presión y calor en los conduc- 
tos de la instalación pueden despreciarse. 


UN 


i 
| 
: 
Y 
| 
| 
[| 





Problema 41. 
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Calcular: a) el título del vapor a la entrada del condensador; b) el consumo del vapor; c) 
el rendimiento combustible-bornes del alternador. 


Cálculos: 
a) Sean A, B, C, K los puntos representativos del estado real del vapor a la entrada y salida 


de la turbina de alta y а la entrada y salida de la turbina de baja respectivamente; y B, y К, 
los que corresponderían a la salida de ambas partes de la turbina después de una transformación 
a.i. (véase figura). Con los datos del problema se determinan: 
Punto C (6 bar; 350 °С) Punto Ks (sk, = sc; 0,040 bar) 
Salto a.i. en la turbina de baja Ү = hc —hks 
Salto interno de la turbina de baja Yi =n9 Y; 70,82. Y; 
hy = hc — Yt 
Determinado el punto К (hx; 0,040 bar) se lee en el diagrama o tablas o se calcula con 
fórmulas хк. 
b) Con los datos del problema se determinan: 
Punto A (150 bar; 490 °С) Punto Bs (sg, = Sa; 6 bar) y se leen o calculan ha y hgs. 
Salto a.i, en la turbina de alta: Ү;= ha — hg, 
Salto interno de la turbina de alta: Yi =ni Ү; = 0,82 . Y, 
La potencia útil del generador será: Po =G (Y; + 0,85 Yi) nm 1с 
Gs Ра Е 4000 
Nm Пс (Yi +0,85 Y?) 0,96 -0,94 (Yi + 0,85 - Yr") 





luego 


с) El rendimiento térmico o ideal del ciclo con recalentamiento es: 


zv, Y, 0,85 Yy 
n = 





XQ, (һд – һоо) + 0,85 (hc – he) 
donde ho — entalpía del líquido saturado a 20 °С, que se lee о calcula con fórmulas 
hg = ha — YI 


y finaimente Neb = Пса Tl Ni Nm Пс = 0,85 - N, -0,82 -0,96 - 0,94 


Resultados: 

kJ kJ kJ 

а) hc = 3165,69 — hks = 2273,8 — Y? = 891,890 — 
kg kg kg 
kJ 

Yi' = 731,350 — hk = 2434,34 — 

kg kg xy = 0,9508 
kJ k kJ 

b) ha - 3280,37 — hg, = 2561,38 — Y, = 718,990 — 


kg kg kg 
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kJ kg 
Y¡= 589,572 — G = 3,660 — 
kg s 


kJ 
с) hs = 2690,798 — т, = 04103 ne» = 0,2581 
g 


Problema 42 


En el ciclo regenerativo de la figura 1 hay dos tomas de vapor en la turbina de vapor de 
agua a 6,86 bar y 1,17 bar respectivamente para dos precalentadores de mezcla. El ciclo se 
representa en la figura 2 en el plano Ts, Los parámetros del vapor a la entrada de la turbina 
son pa = 88,2 bar; t4 = 535 °С y la presión del condensador es pk = 0,0343 bar, Se supone 
que el agua de alimentación en cada precalentador alcanza la temperatura del líquido satu- 
rado a la presión de la respectiva extracción. Se despreciarán los trabajos de las bombas de 
alimentación. 


Calcular: a) las extracciones de vapor necesarias; b) el trabajo específico de la turbina; 
c) el rendimiento del ciclo ideal regenerativo; compárese este rendimiento con el ciclo ideal 
de Rankine. 


Cálculos: 


Con el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas obtenemos һд, ha, hy, hy , ha, hó y hy festos 
últimos representan las entalpías del líquido saturado a las presiones respectivas). 





a) ha — hi (1 — 04) (hi — hi) 
a = a < o _—_—_—_—_— 

ha — hb ho — hk 
b) WE (ha — hk) €, (h, — hk) —05 (hp –һк) 


c) Sea ną, — rendimiento térmico del ciclo ideal regenerativo; 
Nır — rendimiento térmico del ciclo ideal de Rankine, 


O, - 0. w 
Th = ——— = — 
о, ha -hi 
ha — hk 
MA A 
ha — hk 
Р А Nir т" UN 
El % de ganancia obtenida con el ciclo regenerativo será: AS - 100 
tR 
Resultados: 
kJ kJ kJ 
а) ha = 3476,12 — h, = 2791,61 — һ = 2483,87 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
hk 2025,63 — hj; = 694,11 — hí = 436,54 — 


kg kg kg 
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Fig. 1 


h=3500kJ/kg 


h=3200kJ/kg 
ty 3 535% 


h=3000kJ/Kg | \ 
\ 


h: 2600kJ/i 


Lg, 


01-4) kg 


(1743-X35 kg 








Problema 42. Figs. 1 y 2, 
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kJ Kg 
hk = 109,29 — o, = 0,1094 ——————— A, = 0,1227 
kg Kg vapor vivo 
kJ 
b) W = 1310,47 — 
Kg vapor vivo 
0, =N 
c)", = 0,4711 Mia = 0,4308 —L 7 , 100 - 9,339% 
Te 
Problema 43. 


Una TV funciona segün ciclo regenerativo con dos precalentadores de superficie, como se 
indica en el esquema de la figura 1. La admisión de vapor vivo de la turbina es a 18 bary 
350 °С y la presión en el condensador 0,05 bar. Las extracciones de vapor para los precalen- 
tadores se hacen a 3,5 bar y a 0,6 bar. Se supondrá que en cada precalentador la temperatura 
del agua de alimentación se eleva hasta la temperatura del líquido saturado a la presión del va- 
por extraído, y que el vapor se condensa y enfría en el precalentador hasta la temperatura del 
agua que entra en el mismo. El rendimiento interno de la turbina es 75% hasta la primera 
extracción y 70% entre las dos extracciones y entre la última y el condensador. Despréciense 
los trabajos de las bombas, 


Calcular: a) la cantidad de vapor de cada extracción; b) el trabajo total interno específico 
kJ 
desarrollado por la turbina en ——— — ———— ; c) el rendimiento del ciclo. 
kg vapor vivo 


Cálculos: 


Sean 4, a, b y K los puntos representativos del estado real del vapor a la entrada en la tur- 
bina, en la primera y segunda extracción y a la entrada del condensador (véanse figs. 1 y 2]; 
y h;, ho, hk las entalpías del líquido saturado correspondientes a las isobaras que pasan por 
dichos puntos, Con los datos del problema están determinados los puntos siguientes: 


Punto 4 (18 bar; 350 °С) Punto as (Sa, = 54; 3,5 bar) 


Con el diagrama, tablas o fórmulas se obtienen һд, ha, h;, hý y hk, leyéndose estos tres últi- 
mos valores en las tablas de saturación del aqua. 


Yi =ha -has  Y{=n; Y;=0,75. Y; h,=h4 -Yi 
quedando determinado el 
Punto a (ha; 3,5 bar) y el Punto bs (Sps = 5,;0,6 bar) 


con lo que se obtiene hp,- 


Yz?sh,-hy, — Yí2070.Y? h =h – Үг 
quedando determinados: 
Punto b (hp; 0,6 bar) Punto К, (sk, = $,;0,05 bar) 
con lo que se obtiene hgs. 


Үр -hgs — Yi"7070-Y7 = hk = hp - Yt" 
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h=3000kJ/k91 y 
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Problema 43. Figs. 1 y 2. 
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De los balances térmicos de los precalentadores PS2 y PS1 se obtienen las extracciones de 
vapor: 














ho —hé (1 9) (hi —hk) 
am «$T ‚ 
ha —hb (hy = hk) 
b) ҮТ. Yr (1 04) Yit (1-0, —05) ү," 
Y 
с) El calor suministrado del exterior es Q,-h,-h,; т; = o, 
a 
Resultados: 
kJ kJ kJ 
a) ha = 3141,09 — ha, 7 2761,41 — hj = 584,62 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
hj = 359,73 — hk = 135,56 — Y, = 379,680 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
Y; = 282,760 — h, - 2856,33 — hy, = 2542,11 — 
kg kg kg 
kJ kJ kJ 
Y; = 314,22 — Y? = 219,954 — hy - 2636,376 — 
kg kg kg 
kJ kJ zi kJ 
hk, = 2282,93 — Ү;' = 353,446 — Yi” = 247,412 — 
kg kg kg 
kJ kg 
hk = 2388,964 — €. = 0,0901 — — —— o, = 0,0816 - 
kg kg vapor vivo kg vapor vivo 
kJ 
b) Y, = 689,85 —— 
kg vapor vivo 
kJ 
c) О, = 2556,47—— П, = 0,2698 
kg 
Problema 44 


Un grupo turbogenerador de vapor suministra una potencia eléctrica de 3000 kW girando 
a 3000 rpm. El vapor entra en la TV a 30 bar y 400 °С. Se consideran los tres casos siguientes: 


1) la TV, que funciona con un rendimiento interno de 80% y un rendimiento mecánico de 
96%, descarga en un condensador, donde se mantiene una presión absoluta de 50 mbar. El 
agua condensada pasa a un tanque de alimentación a la presión amosférica, de donde es bom- 
beada a 20 °С а la caldera, siendo 10 m el desnivel geodésico que ha de superar la bomba, 4 m 
la pérdida de carga en los conductos de aspiración e impulsión y 80% el rendimiento de la 
bomba. El rendimiento del alternador es 95% y el del hogar caldera 85%. Poder calorífico 
del combustible 31500 kJ/kg. 
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h=3200kJ/kg 
h=3000kJ/Kkg || 


h=2600kJ/kg , 





hz 1400kJ/kg. 
h=1200kJ/kg 





Problema 44. Figs. 1 y 2. 
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1. Calcular: a) el rendimiento térmico del ciclo, sin tener en cuenta el trabajo de la bomba; 
b) el consumo específico interno de vapor; с} el aumento de volumen específico del vapor 
en la turbina; d] la cantidad de agua a evacuar en la última corona de la turbina; e) la potencia 
de accionamiento de la bomba de alimentación y tanto por ciento de la misma con relación 
а la potencia del grupo turboalternador; f) el rendimiento combustible-bornes del alternador; y) 
el consumo horario de combustible, 


2. Se utilizan dos extracciones de vapor a las presiones 4 y 1 bar respectivamente para 
calentar el agua de alimentación con precalentadores de mezcla. 


Calcular: a) las extracciones necesarias suponiendo expansión ideal; b) el rendimiento del 
ciclo teórico. 


3. Se precalienta el agua de alimentación sólo mediante un economizador hasta 150 °С, 
Calcular: el rendimiento térmico, 


Cálculos: 
1, Ciclo sin extracciones 


a) En la figura 1 puede verse un esquema de la instalación y en la figura 2 un esquema del 
ciclo en el plano Ts. 


Con los datos del problema quedan determinados los puntos siguientes: 


Punto A (30 bar; 400 °С) Punto Ks {Sks = $40,050 bar) 


Con diagrama de Mollier, tablas o fórmulas se obtienen ha , v4 y hk, y también ћу = hy €n- 
talp ѓа del líquido saturado a la presión del condensador 0,05 bar. 


Rendimiento térmico del ciclo ideal sin tener en cuenta el trabajo de la bomba: 


= ha = hks 
T = —— m 
ha —h& 
b) Salto a.i, en la turbina Y,-hA —hks 


Salto interno Y;7,, Y,70,80 . Y, 


3600 
Consumo específico de vapor d; = Y 
c) hk= ha — Yi quedando ya determinado el punto К (hy ; 0,050 bar), con lo que se 
у 
obtiene con el diagrama, tablas o fórmulas ук y Xx y finalmente ERE 
VA 
Е Д К 3000 3000 
d) La potencia en el eje de la turbina, será Pay = ——= —— 
MG 0,95 


1 М Par zx Рат 
El consumo efectivo de vapor será Gs ——= 


Yi Mm Y 0,96 


(1) En el rendimiento del ciclo ideal se ha empleado la fórmula del rendimiento del ciclo 
de Rankine, En el cielo real es preciso en nuestro caso en primer lugar bombear el condensado 
desde la presión del condensador (0,05 bar) hasta la presión atmosférica de 1 bar, que ideal- 
mente se haría a entropía constante hasta una entalpía de 137,78 kJ/kg, siendo este trabajo 
de bombeo despreciable; a continuación el agua perdería temperatura a presión atmosférica 
constante desde la temperatura de saturación de 32,7 °С hasta los 20%, lo cual constituiría 
una pérdida en el ciclo real, que en el ideal no se ha de tener en cuenta. 
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El agua condensada en el último escalonamiento de la turbina será G(1—xkx). 


e) La energía específica útil que ha de dar la bomba (haciendo para simplificar la densidad 
del agua p = 1000 kg/m?) será: 








(30 — 1) 105 
Ys = —— — + (10+ 4) 9,81 
1000 
G Y: G Yse 
y la potencia de accionamiento Р.в = ———= ———— 
Totg 0,80 
P P. 
y el % requerido será: эв. ав 
Pe 3000 


f) Aplicando la Ec. (3-11), y sin tener en cuenta ningún tipo de pérdidas en los conductos, 
se tendrá: 


Neb = Пс. Mi Ni Nm Na = 0,85 . n, -0,80 -0,96 -0,95 


len este cálculo no se ha tenido en cuenta el trabajo de la bomba) 





9) = ———— 5 
C He-Ne 31500 -Nen 


2. Ciclo de precalentamiento con extracciones de vapor 


а) Para este cálculo se despreciará el trabajo de las bombas B, Вз y Вз. 
Se tendrá: 


Precalentador PM1 0% (hp, — h1) = (1 2€, — 02) (hy: — h2) 
Precalentador PM2 % (has = hye) = (1, ) (hy. — һә.) 


Mediante el diagrama, tablas o fórmulas se obtienen has, has, h ,;, ha». 
Además despreciando el trabajo de las bombas, los puntos 1 y 2, 1' y 2', 1" y 2" coinciden, 


Por lo tanto se tiene el sistema de dos ecuaciones con dos incógnitas: 


e (hy, =h} =(1-©=, — %3) (hy —-hi) 
% (has — hs) = (1 — 94) (hu — hy.) 


cuya solución nos da los valores pedidos %, y 5, 


о, - Q, 


b) n= 
O, 


donde О. — calor restituido а la fuente fría = (1 — 6, — 0) (hk, — hk) 
О, — calor absorbido de la caldera = ha — hy. 


3. Ciclo con economizador, 


Si el precalentamiento se realiza con un economizador, o sea, no con extracción de vapor 
del fluído mismo de trabajo; sino aprovechando los humos que escapan por la chimenea el ren- 
dimiento del ciclo no varía; aunque sí el rendimiento global de la planta, a causa del aumento 
del rendimiento hogar-caldera conseguido con el economizador. En este caso, por tanto, el 


rendimiento del ciclo sigue siendo 1, . 
о 
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Resultados: 


1. a) ha 


b) Y, 


c) hk 


kJ 
= 3231,02 — 
kg 


kJ 
= 112071 — 
kg 


kJ 
- 2334452 — 
kg 


m3 
va = 0,0994 dg 


kg 

k 

Y; = 896,568 — 

kg 

3 

Vk = 25,569 — 

kg 

m? Vk 
va = 0,0994 — — 
kg Va 


El volumen específico aumenta pues 257 veces. 


d) Р,т = 3157,895 kW 


к) 
e) Yso = 30373 — 


kg 
G = 3669— 
s 


Pae = 13,93 kW 
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kJ 
hk, = 2110,31 — 


kg 
= 0,3620 
k 
4, =4,02 8. 
kW -h 
xk = 0,9066 
= 257,36 


kg 
G (1 xk) = 1233,65 -— 


Р 
—P = 0,4643 % 








9 Pé 
f) Nov = 0,2245 
kg 
9) бс = 1527,01 — 
h 
kJ kJ 
2. a) has = 2749,14 — hy, = 2512,2 — hy» = 41775 — 
kg а kg 
kJ kg 
һу. = 605,32 — 9. = 0,0805 - — €, = 0,1092 - 
kg kg vapor vivo kg vapor vivo 
kJ 
b) O. = 1600,266 — Q, - 26257 — п; -0,3905 
kg ка 
Problema 45 


En una central térmica, que funciona según el ciclo de Rankine con vapor de agua, el cual 
entra en la turbina a pa = 29,4 bar y t4 = 450 °С y sale del condensador a 0,0392 bar, se 
superpone un ciclo de mercurio, en el que la temperatura más alta del ciclo es la misma que 


en el ciclo de Rankine anterior (véase figura). 


Calcular: la mejora del rendimiento obtenido en el ciclo binario mercurio-agua y comparar 
también el rendimiento de este último ciclo con el de Carnot. Se despreciará el trabajo de 


las bombas. 


Cálculos y resultados: 


Designaremos con Nir, Meg, Tic los rendimientos de los ciclos térmicos ideales de Rankine, 
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binario y de Carnot, y con los subíndices a y m, cuando sea preciso, las magnitudes correspon- 
dientes al agua y mercurio, 


En el diagrama de Mollier del vapor de agua o con tablas o fórmulas obtenemos ha, [entrada 
en la turbina de agua), hs, (entrada en el condensador) y h;, entalpía del líquido saturado a 
la presión del condensador). 
ha, -h 
Por tanto, Thin = == 
has ES ha 


La temperatura de saturación del vapor de agua correspondiente a 29,4 bar es (t,4)59 4 bar” 
= 232,8 °С. Según lo dicho ésta será la temperatura de saturación del vapor de mercurio adop 
tada, correspondiente a la presión final de la expansión en la turbina de mercurio (no se tiene 
en cuenta el salto térmico necesario para el intercambio de calor en el intercambiador de calo: 
que constituye a la vez el condensador de mercurio y la caldera de aqua). La correspondiente 
presión de saturación del vapor de mercurio será: рь, = 0,0618 bar, según la tabla 17.1 de 
la página 664, 


kJ 
him = 32,2 — (entalpía del líquido de mercurio saturado a la presión del condensador di 
Kg mercurio). 


Para la temperatura inicial de la expansión del mercurio de 450 °С la presión de saturación 
kJ 
es según la misma tabla: Pam = 4,41 bar y la entalpía del vapor saturado ham = 355,4 ES 
9 
Determinamos соп el diagrama del mercurio (1) Іа entalpía del punto final de la expansión a.i 
hsm = 259,6 kJ/kg. Trabajo por kg de mercurio: 


kJ 

Wm = 355,4 — 259,6 = 95,8 — 

kg 
kJ 
Por otra parte, siendo la entalpía del vapor de agua saturado a 29,4 bar, ha, = 2804 — 
kg 


se tendrá: 
Cantidad de kg de mercurio por kg de vapor de agua: 


kJ 
hem — him 7 259,6 — 32,2 = 2274 — 
9 
kJ 

has — hà, = 2804 — 119,7 = 2684,3 — 
9 


26843 _ А kg mercurio 





2274 kg agua 


Trabajo total mercurio y agua: 


kJ 
W=118.958+1-1210= 2340 — 
ciclo 





Por lo tanto O, — О, = 2340 ‚ El calor comunicado para el calentamiento y vaporiz 


ciclo 
(1) No nos ha parecido necesario incluir en esta obra este diagrama, que puede consultarse : 
las obras de Termodinámica (véase, por ejemplo la excelente obra V. M. FAIRES, Thermod 
namics, 5.* ed,, New York, MacMillán 1970, 542 págs.). 
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Problema 45. 





ción de 11,8 kg de mercurio es: 11,8 (355 — 32,2) = 3806 





- . Рага el calentamiento del 
ciclo 








kJ kJ 
vapor de agua: 3341 — 2804 = 537 —. En total: О, = 3806 + 537 = 4343 4 
kg ciclo 
El rendimiento térmico del ciclo binario ideal será: 
2340 . 100 
Tig = —— = 538% 
4343 


El rendimiento del ciclo de Carnot entre las mismas temperaturas extremas será: 
(450 + 273) — (28,6 + 273) 
450 + 273 





тс = = 584 % 


donde 28,6 es la temperatura de saturación correspondiente а la presión del condensador de 
agua. 


El ciclo binario con relación al ciclo de máximo rendimiento o ciclo de Carnot tiene una 
pérdida de 


584 — 53,8 
——.100=787% 
58,4 


y el ciclo binario con relación al de Rankine una ganancia de 


53,8 - 378 
——. 100 = 29,73 % 
538 


Problema 46 
Una caldera suministra vapor a 40 bar y 350 °С a dos circuitos distintos. 


7. En el primer circuito, o circuito energético, el vapor se expansiona en una turbina, cuyo 
rendimiento interno es 82% y rendimiento mecánico 94%, hasta una presión absoluta en el con- 
densador de 35 mbar. 
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Calcular: a) el título real del vapor а la salida de la turbina; b) el rendimiento del ciclo de В 
kine, despreciando el trabajo de la bomba; с) el consumo específico efectivo de vapor. 


2. En el segundo circuito, o circuito de calefacción, el vapor sufre primero un estrang 
miento en una válvula reductora hasta la presión de 2 bar, y a continuación se enfría hast 
estado de vapor saturado seco en un saturador de mezcla, en el cual estado se utiliza { 
calefacción; siendo el gasto de vapor 2000 kg/h, y la temperatura del agua fría mezclada e 
saturador 15 °С. 


Calcular: a) la masa т de agua fría que es preciso mezclar en el saturador en kg por К‹ 
vapor; b) la potencia de la bomba de alimentación en este caso, suponiendo que el nivel c 
caldera se encuentra 5 m por encima del nivel del agua en el tanque de alimentación, que e» 
una pérdida de carga en los conductos de 2 m, y que el rendimiento total de la bomba es ; 
c) el calor disponible para calefacción. 


Cálculos: 
1. Ciclo energético 
a) Con los datos del problema quedan determinados: 


Punto A (40 bar; 350 °С) (entrada en la turbina) 
Punto Ks (sk, = sa ;0,035 bar) (entrada en el condensador, después de una expansión ide 


h,kJ/kg 


3600 





3200 





2800 





2400 


2000 


1600 


1200 


800 


400 








1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 skJ/kg 


Problema 46. 
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Con el diagrama de Mollier, tablas o fórmulas se obtienen ha y hgs. 


Salto a.i, en la turbina: Y.= ha —hks 
Salto interno en la turbina: Y; =0,82 Y, 
Entalp ía real a la salida de la turbina: hk = ha — Yi 


quedando determinado el Punto К (hy ; 0,035 bar), con lo que puede obtenerse el título real 

a la salida de la turbina xy 

ha —hi, 

b) Ma? 
ha = hk 


donde hk — entalpía del líquido saturado a la presión de salida del condensador, que se obtie- 
ne con el diagrama, tablas o fórmulas. 


1 3600 
c) de = z—— 
Yin, Y; -0,94 





2. Ciclo de calefacción 
a) En el proceso de estrangulamiento A-B la entalpía pemanece constante, Luego hg = ha. 


La entalpía del agua líquida saturada a 15 grados h; se obtiene en tablas o fórmulas (1) y lo 
mismo la entalp ía del vapor saturado a 2 bar, hz. 


hg — hc 
l.hg +т.һ = (1+ т) һа y т 
hg –һ 
b) La energía específica necesaria o energía útil de la bomba (2) será: 
Ps — Р, 
М.в = —— — gz*y 





donde ps — presión en el saturador; 
Pamb — Presión ambiente = 1 bar; 
p — densidad del agua (haremos para simplificar р = 1000 kg/m? ); 
gz  —energía específica necesaria para vencer el desnivel geodésico; 
y=gH, — energía específica perdida en los conductos. 


Por tanto: 


(2 — 1) 105 
М.в 7 —— — — + 9,81 (5 + 2) 
1000 


_Wig-G_ Wss - 2000 


?5 075 05.3600 


c) El calor disponible por hora será: О = G . һе = 2000 (1+0,1471) - hc 


(1) Si suponemos que en el saturador de mezcla reina la presión constante de 2 bar, el agua fría 
debería ser bombeada teóricamente a entropía constante desde la entalpía del agua a 15? y 1 bar 
(h4 = 61,49 kJ/kg) hasta һә = 62,96 (entalpía a la misma entropía y a 2 bar). Estrictamente 
hablando es esta última entalpía h5 la que habría que introducir en la fórmula para el cálculo 
de m, Es evidente que en el cálculo que hacemos lo más rápido y conducente es utilizar ha. 


(2) La energía útil de la B es la que se comunicaría a la bomba en ausencia de pérdidas, es decir, 
el trabajo a.i, 
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Resultados: 
kJ 
1; а) ha = 3092,13 — 
kg 
kJ 
Y, = 921,655 — 
kg 
b) 
c) 
kJ 
2.a) h, = 59,59 — 
kg 
b) 


c) 


h 


, 
K 


kJ 
hk, = 1968,16 — 
kg 


kJ 
һ = 2170475 — 
kg 


kJ 
= 11002 — ın = 0,3760 
kg 


kJ 
Q = 6201602 4 


хк 


= 0,1455 


kg agua .. 


kg vapor 


18 
Ciclos de TG 


18.1. Esquemas múltiples de realización y ciclos de las TG 


El número de esquemas de realización de las TG es ilimitado. Lo mismo que 
en electrónica, multiplicando y combinando entre sí un número limitado de 
componentes diversos: inductancias, capacidades, resistencias, transistores, etc..., 
se obtiene una variedad sin límite de circuitos adaptados a múltiples aplicaciones; 
en las TG multiplicando y combinando también de múltiples modos un número 
reducido de componentes: compresores,turbinas e intercambiadores de calor 
diversos se obtienen múltiples esquemas adaptados también a múltiples aplica- 
ciones. 

Distinguiendo en primer lugar entre ciclos diversos y esquemas diversos de 
realización de este ciclo, los ciclos fundamentales de las TG se pueden reducir 
a muy pocos; mientras que los esquemas de realización son innumerables. Los 
ciclos son distintos cuando conducen a una representación distinta en el plano 
termodinámico; mientras que un mismo ciclo, como veremos, admite un gran 
número de esquemas de realización diversos. 


Además de los ciclos de TG con combustión a presión constante existen los 
ciclos de combustión a volumen constante, que se han desarrollado mucho menos 
que los primeros y de los que en la presente obra no tratamos. 


Los ciclos fundamentales pueden reducirse a tres, que denominaremos I, П y 
Ш, utilizando también estos mismos números romanos como subíndices para 
designar las magnitudes respectivas de cada ciclo: 


Ciclo 1 — Ciclo de Brayton. Puede ser no regenerativo o regenerativo. El pri- 
mero se estudió en el capítulo 4 y el segundo IR se estudiará en 
la sección 18.2. 

Ciclo II — Ciclo de refrigeración intermedia. Se estudia en la Sec. 18.6 (Intro- 
ducción a este ciclo en la Sec. 18.3). Segün el nümero de interrefri- 
geradores el ciclo se denomina 11,, Ih, etc. 


Ciclo Ш — Ciclo de recalentamiento intermedio. Se estudia en la Sec. 18.7 
(Introducción a este ciclo en la Sec. 18.4). Segün el nümero de cá- 
maras de combustión el ciclo se denomina IHl, Hla, etc... 


Ciclo 11 + Ш — Ciclo mixto de refrigeración y recalentamiento intermedios, 
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Los cuatro ciclos fundamentales pueden ser ciclos regenerativos (R) o no rege- 
nerativos, con lo cual obtenemos ocho ciclos distintos. Cada uno de estos ocho 
ciclos pueden a su vez realizarse como ciclos abiertos o cerrados, con lo cual el 
número de ciclos diversos asciende a dieciséis, 

En el ciclo abierto los gases de escape salen a la atmósfera, entrando de nuevo 
en el TC aire atmosférico. En el ciclo cerrado recircula el mismo gas, cuyo calen- 
tamiento tiene lugar en una cámara de combustión de superficie, no de mezcla 
y cuyo enfriamiento se verifica en un intercambiador de calor llamado prerre- 
frigerador, colocado antes del TC. Los esquemas de la fig. 18-18 son todos de 
ciclo abierto, lo que se ha querido indicar en el diagrama Ts de la segunda co- 
lumna de la citada figura dejando abierta la isobara final. Todos estos esquemas 
son también regenerativos, por lo cual hemos omitido la letra R en la denomina- 
ción del ciclo en esta figura. 


Además de los dieciséis ciclos mencionados existen los que resultan de mul- 
tiplicar los interrefrigeradores o/y las cámaras de combustión en los ciclos ПП 
y Il + Ш. Así, por ejemplo, el ciclo (Il, + III4)g abierto es un ciclo abierto 
mixto de refrigeración y recalentamiento intermedio con un interrefrigerador 
y tres cámaras de combustión y regenerativo. 


Cada uno de los ciclos enumerados puede conducir, como ya hemos dicho, a 
múltiples esquemas de realización. Así, por ejemplo, el ciclo 11,, cuyo diagrama 
en el plano Ts se representa en la casilla Il}, a de la fig. 18-18, puede realizarse, 
según uno cualquiera de los siete esquemas: IL, b; Il», c, IL, d, etc... de dicha 
figura: estos siete esquemas realizan el mismo ciclo termodinámico. 


En la figura 18-18 pueden verse 31 esquemas distintos de cinco ciclos abiertos 
regenerativos. Estos no representan los únicos esquemas posibles. Algunos de 
estos esquemas son más estables que otros, tienen mejor o peor rendimiento, 
mayor o menor volumen de instalación, mayor o menor precio, etc. La selec- 
ción del ciclo y del esquema, que corresponde al ingeniero proyectista, es una 
evaluación difícil, en la cual el factor determinante muchas veces, aunque no 
siempre, es el factor económico. 


A continuación estudiaremos las características de los ciclos fundamentales 
I, HI, HE y HE HI. Como introducción a los tres últimos estudiaremos los ciclos 
IP, HP y IP + ПР ideales con refrigeración o/y calentamiento isotérmicos. En la 
Sec. 18.8 trataremos en general de los ciclos abiertos y en la Sec. 18.9 de los 
ciclos cerrados. El estudio se completará con la Sec, 18.10 en la que estudiaremos 
los ciclos híbridos; la Sec. 18.11, los sistemas de energía total y finalmente la 
Sec. 18.12, los ciclos combinados de TV y TG. 


A fin de facilitar el estudio de los ciclos, se utilizarán en este capítulo las sim- 
plificaciones siguientes que son de uso corriente en las TG (véanse páginas 72 
y 93). 


1) El gas se comporta como gas perfecto, que cumple la Ec. (2-3). 
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2) El calor específico a presión constante ср que figura en las ecuaciones 
un valor medio constante para todo cl proceso. 

3) En las transformaciones a.i. rigen las Ecs. (2-44) y (2-47). 

4) G- Ст. 


donde G — caudal másico a través del TC (caudal de aire en el circuito abiertc 
Gr — caudal másico de gas a través de la unidad- IG. 


18.2. Ciclo fundamental IR o ciclo regenerativo de Brayton ideal y real 
El ciclo fundamental I como ciclo no regenerativo fue estudiado en el Cap. 
Aquí estudiaremos el ciclo regenerativo IR. 


En el ciclo sencillo de Brayton no regenerativo gran parte del calor comunicac 
al fluído es cedido a la atmósfera en los gases de escape de la turbina. 


Fig. 18-1.—Esquema del ciclo ideal de 
Brayton regenerativo. 





En el ciclo regenerativo de Brayton de la fig. 18-1 se ha añadido al esquema « 
la fig. 1-13 un recuperador de gases de escape o regenerador R. Los gases salt 
de la turbina T a una temperatura T4 mayor que la temperatura Т, que tiene 
aire a la salida del compresor C. A estos gases se les hace salir a la atmósfera 
través de un intercambiador de calor, llamado regenerador o recuperador R. E 
él los gases de escape se enfrían, cediendo calor al aire que sale del compresc 
que experimenta un precalentamiento antes de pasar a la cámara de combustió 
CC. Así el calor comunicado al aire en la cámara de combustión, para la misn 
temperatura de entrada en la turbina T}, será menor, con el consiguiente ahori 
de combustible y mejora del rendimiento del ciclo. En el esquema se ha represe: 
tado también la carga útil o máquina accionada, el generador G. 


Ciclo regenerativo ideal. 

El ciclo regenerativo ideal se representa en el plano Ts en la figura 18-2. 

Idealmente los gases que salen de la turbina después de una expansión a.i. s 
enfrían hasta la temperatura T 4.— T2,. que es la temperatura del aire a la salid 


del compresor, después de una compresión a.i., cediendo en el regenerador un 
cantidad de calor 
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Fig. 18.2 —Ciclo ideal de Brayton regenerativo en el 
plano Ts. 





Q= (T Та) 


El aire se calienta en el regenerador hasta la temperatura T5, = Ta,. absor- 
biendo una cantidad de calor: 


Q'-c, (T;, — Т) 
Por tanto idealmente se tendrá О = Q', y por tanto 
Area 4s—4'—c—d = Area 2s—2'—b—a 


La transmisión perfecta de calor del ciclo regenerativo ideal exigiría el empleo 
de un intercambiador de calor de contraflujo, en el cual los gases que salen del 
compresor se calentaran progresivamente con incremento de temperatura infinite- 
simal, entrando en contacto térmico primeramente con los gases que salen del 
regenerador no con los que salen directamente de la turbina, como se ve en la 
figura 18-1 y exigiría también una superficie infinita de intercambio de calor. 


El rendimiento térmico del ciclo de Brayton regenerativo será: 


Wn _ Area 25—3—45—1 
О, Area 2'-3—d—b 





Пик = пи 


(18-1) 


donde W, — trabajo neto; 
Q, — calor absorbido de la fuente caliente (cámara de combustión); 
пи — rendimiento del ciclo de Brayton no regenerativo. 


El trabajo en ambos ciclos es igual; mientras que el calor absorbido de la fuente 
caliente es menor (el calor absorbido restante, área 2s-2'-b-a, procede del interior 
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del sistema). Sustituyendo en la Ec. (18-1) el numerador y denominador por sus 
expresiones respectivas en función de las temperaturas se tendrá: 





me =D Ma Tal- A LE T!) р Тат, 
m GM, — Ta) TT. 
1 (18-2) 
150 
T, 





mL. bel 
T, (1-2) 


3 


Ahora bien, siendo los procesos 1-2s y 3-4s a.i., se tendrá: 


Ta „(эку =en Ts 01 01 


T" Ve. T 1 


—1 
donde m = d 
Y 


Llevando estos valores de T;,/T; y T4,/T4 a la Ec. (18-2) se tendrá: 


Ta 
iso Т, e-1,7T 
пик 71 aco WARE: pat” 083) 
(=) Pig P 
T; em 


Comparando las Ecs. (18-3) y (4-9), mediante las curvas de la figura 18-4, de las 
cuales la correspondiente al ciclo no regenerativo es la representación gráfica de 
la Ec. (4-9) y las restantes la representación gráfica de la Ec. (18-3) para distintos 


T, 
valores de т = — , se deducen fácilmente las conclusiones siguientes: 
3 


1) El rendimiento del ciclo no regenerativo de Brayton depende sólo de la re- 
lación de compresión e, y aumenta al aumentar esta ültima. 
2) El rendimiento del ciclo regenerativo de Brayton: 

a) depende también de la relación de compresión; pero disminuye al au- 
mentar esta relación. En la figura 18-3 se ve que en el ciclo regenerativo 
ideal al aumentar e, sin variar la temperatura Тз, = Т; ni Тү, es decir, 
al convertirse el ciclo 1-2s-3-4s en el 1-2's-3'-4s, disminuye Tas — Tas 
llegando a ser T4:,— Tar, <0, o sea 


Tas € Т» 
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3 


Fig. 18-3 —Disminución de la temperatura de salida de los gases en la turbina al 
aumentar la relación de compresión, 


sucediendo entonces que en el regenerador no se calienta el aire con los 
gases de escape de la turbina; sino que se enfría calentando dichos gases. 


b) disminuye al aumentar la temperatura T, (en verano el rendimiento 
del ciclo abierto regenerativo es menor). 


с) aumenta al aumentar la temperatura de entrada de los gases en la 
turbina, T4. 


De lo dicho se desprende (véase figura 18-4) que el ciclo regenerativo dará 
buen rendimiento siempre que trabaje en la zona de relaciones de compresión 
moderadas y coeficientes de temperatura 7 reducidos. Esto ültimo, si se tiene en 


T, : ! 
cuenta que 7 a y que T, con frecuencia no puede ser controlada (en el cir- 
3 
cuito abierto T, es la temperatura del aire ambiente), equivale a decir que el 


rendimiento del ciclo regenerativo es tanto mayor cuanto la temperatura de 
entrada en la turbina es más elevada. El ciclo real muestra las mismas tendencias. 


Refrigerando convenientemente la TG se logra aumentar la temperatura del gas, a fin de 
aumentar el rendimiento de las TG, muy por encima de la máxima que pueden soportar el 
material. Así, por ejemplo, en la moderna TG BBC tipo 8 (en 1983 se ensayaba la primera 
unidad) las coronas portadoras de los álabes de la TG están equipadas con un sistema de refri- 
geración de dos presiones. El aire extraido al comienzo de la compresión refrigera la parte de 
alta presión del portador de álabes, los segmentos de entrada, la primera corona fija y los seg- 
mentos de aislamiento térmico. Esta primera corona fija de aleación de niquel está provista 
interiormente de un dispositivo de chapa que asegura una refrigeración uniforme. El aire aban- 
dona la corona fija por aperturas diversas. La parte de baja presión del portador de álabes es 
alimentada por aire proveniente de la zona de baja presión del compresor, que refrigera así 
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Fig. 18-4.—Rendimiento térmico del 
ciclo de Brayton no regenerativo y re- 10 
generativo, para distintos valores del 
coeficiente de temperatura, en función 

de la relación de presiones, 





























mismo la segunda corona fija, así como los segmentos de aislación térmica, El eje y las dos 
primeras coronas móviles se refrigeran con aire de alta presión extraido de la zona de alta 
presión del compresor. (1), 


Aunque la Ec. (18-3) da un valor 7,4 > O para e = 1 es claro que entonces 
dicha ecuación carece de sentido, ya que el funcionamiento del motor-TG en esas 
condiciones es imposible. Esto se ha querido signilicar prolongando con. puntos 
las curvas de la figura. 


Ciclo regenerativo real. 

El ciclo regenerativo real se representa en el plano Ts en la figura 18-5. Los 
procesos de compresión y expansión no son a.i. y la eficiencia del regenerador no 
es igual a 1. El gas sale del compresor en el punto 2 después de una compresión 
real con aumento de entropía. Se calienta en el regenerador hasta el punto 2” 
con el calor cedido por los gases, que salen de la turbina en el punto 4 después 
de una expansión real, enfriándose los gases hasta el punto 4”, 


Eficiencia del regenerador. 


La palabra rendimiento está asociada en el lenguaje técnico con las pérdidas. 
Por eso no emplearemos nosotros aquí la expresión, que emplean algunos autores, 
de “ rendimiento del regenerador”. Un regenerador sin pérdidas, es decir, funcio- 
nando reversiblemente, puede ser poco eficiente, El regenerador será tanto más 
eficiente cuanto mayor sea la superficie de transmisión del calor. Sin embargo, 


(1) "Revue Brown Boveri 70, 3/4 (1983) 127". 


720 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


las pérdidas de presión en el regenerador puede suponerse que son directamente 
proporcionales a esta superficie, y el rendimiento disminuye al aumentar dicha 
superficie. 


Aún en el caso ideal de la figura 18-2 la temperatura de salida del aire del re- 
generador es T5, < Ta = Tas. Tampoco en el caso ideal los gases se enfrían hasta 
la temperatura Ty ¿=T2, que tiene el aire a la salida del compresor y entrada en 
el regenerador; sino hasta una temperatura más alta Ty». 


La eficiencia del regenerador en el ciclo IR real se define así (fig. 18-5): 
calor absorbido por. el gas que sale del compresor 
- calor teóricamente cedible por el gas que sale de la turbina - 
» G (ha — hi) 
Gr (ha — hi) 


(18-4) 


que, en virtud de las hipótesis simplificadoras de la página 7 14 se expresará así: 


T Gc, (Т, — Т) Too – Т (18-5) 

R "— ——— A ИН» Е 
Gc, (T, - Т) Т. – Т; 

donde el numerador es el incremento real de temperatura, que experimenta el 

gas que sale del compresor en el regenerador, y el denominador el decremento 

teórico de temperatura de los gases de escape de la turbina si se enfriasen hasta la 

temperatura T; del gas a la salida del compresor. 


Fig. 18-5.—Ciclo real de Brayton no regenerativo y 
regenerativo, 





La expresión (18-4) es la expresión más exacta de la eficiencia de regenerador; 
pero la expresión aproximada (18-5) se usa con frecuencia, se recuerda fácilmen- 
te y la denominaremos rendimiento del regenerador en función de las tempera- 
turas. En los diseños corrientes eg [Ec. (18-4)] suele alcanzar un valor de 75%, y 
en los diseños especiales puede superar el 90%. La no adiabaticidad del regene- 
rador se traduce también en una disminución de la eficiencia del mismo. 


Para aumentar la eficiencia del regenerador es preciso aumentar la superficie 
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de intercambio de calor del mismo. Por eso un regenerador más eficiente, por 
una parte es más caro; pero por otra aumenta el peso y el volumen del motor-TG, 
es decir, hace disminuir una de las ventajas más grandes que este motor representa 
en la técnica. 


En el regenerador de contracorriente de la figura 20-1 la ecuación fundamental de la trans- 
misión del calor se expresa por la conocida fórmula 


O=kAAt (18-6) 


donde k — coeficiente global de transmisión del calor (véase pág. 810); 
A — superficie de intercambio de calor; 
At temperatura media diferencial logarítmica en el regenerador: 


Lo AC ADU 
Ar 
Qn —— 
Ap 


siendo: 
At SAT' =T; — T2; At” CAT" — T4^ — Ta 

(véase la Sec. 20.3.1, donde se desarrolla este tema con más amplitud). Ahora bien, si At' = 
ZAt” = At se tendrá Дї = At, ecuación que se cumple con suficiente aproximación en el regene- 
rador del motor-TG. En efecto, el balance térmico del regenerador nos da: 

Q=Gy Ep (T4 — Ta») =G бр (Tze — Ta) 
yutilizando las hipótesis simplificadoras de la página 714 se tiene aproximadamente: 

Ta — Та = Т – Ta y Ta- Т Та — Ta 

luego At' At" = Ат. Haciendo 

At-T,- To. y 0=66р (Т, – Т) 
e igualando este valor de О al expresado por la Ec. (18-6) se obtiene: 


Gc, (Tar - T3) =k A (Ta — Tar.) 


de donde: 
© Tar – Т, 
A-G-— AR 
к (Ta —- T3) - (Т, — T4) 


e introduciendo la eficiencia del regenerador eg de la Ec, (18-5), se obtiene finalmente: 
C, ең 
A=G— (18-7) 
k 1-er 





De esta última ecuación se desprende que si se quiere, por ejemplo, elevar eg de 0,5 a 0,75 
será preciso triplicar la superficie del regenerador (véase problema 50). 


18.3. Ciclo 11' de compresión isotérmica 
El ciclo de compresión isotérmica, que llamaremos II”, es una introducción al 
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ciclo fundamental Il. en que la refrigeración se verifica por etapas (véase Sec- 
ción 18,6); siendo este último la realización práctica del ciclo IP. 


El ciclo ideal de compresión isotérmica es el 1-is-3-4s-1 representado en la 
figura 18-6 en el plano Ts. en el cual todos los procesos son reversibles. Se di- 
ferencia del ciclo de Brayton 1-2s-3-4s-1 en que, como su nombre lo indica, el 
proceso de compresión 1-2is no es a.i. sino isotérmico. En ambos ciclos en la 
figura se ha supuesto que la relación de compresión €. = р/р, es la misma. 
Como ya se vió en la Sec. 12.7 el trabajo de compresión isotérmico es menor que 
el a.i. y, por tanto, el trabajo neto del motor-TG М, = Wr — Wc aumenta porque 
Wr es el mismo. 


di 








Fig, 186 —Ciclo con compresión iso- 
térmica. 





Para mayor claridad compararemos primero el ciclo IP no regenerativo con el 
ciclo de Brayton no regenerativo y luego compararemos ambos ciclos rege- 
nerativos. 


Comparación entre el ciclo |l' no regenerativo de compresión isotérmica y el 
ciclo de Brayton no regenerativo (ciclo 1). 


a) Trabajo neto del ciclo 


En general se define 
ү = М — We (18-8) 


El trabajo de la compresión a.i., proceso 1-25 (fig. 18-6) será [véase la ecua- 
ción (2-47)]: 
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= Ta, 
М.с = has — h; 76, (Ta —T,)=Cp T, ( T 21) = 
1 


= T, (em — 1) (18-9) 


donde e — relación de compresión igual a la relación de expansión en el ciclo ideal. 
El trabajo de la compresión isotérmica (reversible), proceso 1-2is del ciclo 11, 
segün la Sec. 2.13.7, será: 





Мс = В.Т, (ne (18-10) 
рего 
zo ©. 
R¡=C =Cc, т 
VP y р 
luego: 
Wic=Cp T, £n em (18-11) 


El trabajo de la expansión isentrópica en la turbina, proceso 3-4s, será: 
1 
Wir =h3 — has = Cp (T4 — T4) = Cp T (1-)- 
sT 3 а = Cp (T; 4s) p!3 TT. 
=Cp T; (i - e") (18-12) 
Por tanto el trabajo neto del ciclo ІГ, teniendo en cuenta las Ecs. (18-8), (18-10) 
y (18-11) será: 


Wair = T, (1 єт) — Cp Ti Ln em = 
-6 T, (1—e" —7 mem) 18-13) 


donde т = T,/T4 — coeficiente de temperatura. 


Por otra parte el trabajo neto del ciclo ideal de Brayton, teniendo en cuenta 
las Ecs. (18-8), (18-9) y (18-12), será: 


T 
Wai 76; Ta (єт — 1) (e-+) 
3 


Las curvas I y II' de la figura 18-8 son la representación gráfica de la última 
ecuación y de la Ec. (18-12) referentes al trabajo neto ideal del ciclo de Brayton 
no regenerativo I, y del ciclo con compresión isotérmica П” respectivamente, en 
función de e. En dicha figura se observa que, para una relación de compresión e 
dada, el trabajo específico neto en el ciclo ideal con compresión isotérmica 
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(curva II’) es mayor que el trabajo específico neto del ciclo de Bray ton (curva 1). 
En esto precisamente reside la ventaja del ciclo H’ con relación al ciclo I (ciclo 
de Brayton). 

Esta ventaja se muestra más claramente si se tiene en cuenta que el aumento 
del trabajo específico neto equivale a una disminución del consumo específico 
de gas y a un aumento de la relación de potencias del motor-TG. 


Wap b к/к 











Fig. 18-7 —Trabajo neto especifico de los 

ciclos ideales: I. ciclo de Brayton; IP ci- 

clo de compresión isotérmica ; Ш’ ciclo de 
expansión isotérmica, 








El consumo específico de gas d se define de la misma manera que el consumo 
específico de vapor en las TV [véase Ec. (3-12) pág. 125]. Este parámetro en cier- 
to sentido caracteriza las dimensiones del motor-TG; porque si disminuye d, sin 
variar las otras condiciones, el volumen total del gas, y por tanto el volumen de 
máquina para una potencia dada, disminuye también. 

Es fácil ver también la ventaja que se deriva de una relación de potencias 


Wn ue : A A. 
p= W elevada, a saber mayor potencia útil para una misma potencia (e igual 
a 


tamaño en igualdad de condiciones) de la turbina. 


b) Rendimiento térmico del ciclo. 


El rendimiento térmico en todo ciclo se define: 


Wn 
n == (18-14 
бб, ) 
donde W, — trabajo neto del ciclo; 


О, — calor absorbido. 


En el ciclo П’ el trabajo neto es mayor que en el ciclo 1; pero también es mayor 
el calor absorbido. 
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En el ciclo Il: 
Qar = Cp (т; -T,)=C, Т; (1—7) (18-15 


El área a-2is-2s-b en la fig. 18-6 representa el incremento de calor que hay qu 
comunicar en este ciclo con respecto al comunicado en el ciclo de Brayton. Pc 
tanto, el rendimiento térmico, en virtud de las Ecs. (18-14), (18-13) y (18-15 
se expresará así: 
1—em —7 £n em 
ügp————————— (18-1! 


1—т 


mientras que el rendimiento térmico del ciclo de Brayton no regenerativo е 
según la Ec. (4-9): 


1 
nu=1-— 


em 


Las Ecs. (18-16) y (4-9) se representan mediante las curvas I y H’ de la figu: 
18-8 en función de e. Como puede verse para una relación de compresión dac 
el rendimiento del ciclo con compresión isotérmica es inferior al del ciclo с 
Brayton. 

En resumen el ciclo II’ produce más trabajo neto; pero absorbe más calo 
utilizando este calor adicional con menor rendimiento térmico que el ciclo I. 


Aunque aparentemente la conclusión de este estudio es que el ciclo I es prefei 
ble al ciclo Il’, si, como sucede con frecuencia, se diseña la TG para óptim 





Fig. 18-8.—Rendimiento térmico en función de la relación de compresión: I, ciclo de Brayto 
П’, ciclo de compresión isotérmica; IH’, ciclo de expansión isotérmica, 
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rendimiento; esta conclusión puede no ser verdadera, si se comparan no los ren- 
dimientos térmicos sino los rendimientos internos de ambos ciclos, como vamos a 
hacer a continuación. 


c) Rendimiento interno del ciclo. 


Este rendimiento se define así: 





donde W,; = Мт — Wic = trabajo neto interno del ciclo. 


En el т; intervienen fundamentalmente las pérdidas internas en la turbina y en 
el compresor. El rendimiento interno en este último afectará tanto más al nį 
cuanto menor sea la relación de potencias del motor-TG. Como se ha demos- 
trado en el apartado a) este coeficiente es siempre mayor en el ciclo IP que en el 
ciclo І. Por eso puede muy bien suceder que el rendimiento interno del ciclo IP 
sea mayor que el rendimiento interno del ciclo I. Esto sucederá cuando el rendi- 
miento interno del compresor sea bajo. 


Comparación entre el ciclo 11R regenerativo de compresión isotérmica y el ciclo 
de Brayton regenerativo, IR 


Las grandes ventajas de la compresión isotérmica con respecto a la compresión 
adiabática se obtienen no en el ciclo no regenerativo estudiado hasta ahora sino en 
el ciclo regenerativo. La razón es que la eficiencia del ciclo regenerativo aumenta 
al aumentar el incremento de temperaturas entre la salida del compresor y la de la 
turbina, el cual es mucho mayor en el ciclo II que en el ciclo I, como puede 
verse fácilmente en la figura 18-6. Además el rendimiento interno del ciclo aumen- 
ta mucho más con la eficiencia del regenerador eg en el ciclo ЇЇ” regenerativo 
que en el ciclo I regenerativo, como demuestra la figura 18-9. De estas curvas se 
deduce también la interesante conclusión de que la relación de presiones óptima 
es mayor en el ciclo IP que en el ciclo I, variando ésta según la eficiencia del 
regenerador. 


мтс 


0,6 


0,4 Fig. 18-9 —Rendimiento interno del motor-TG 


en función de la relación de compresión para 

distintos valores de la eficiencia del regenera- 

dor, en el ciclo de compresión isotérmica (11- 

neas continuas) y en el ciclo de Brayton (líneas 

de trazos): 1. eg =0;2. ең —0,25;3. eq —0,5; 
4.eg —0,75;5. eg — 1. 
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18.4. Ciclo 111” de expansión isotérmica 


El ciclo de expansión isotérmica, que llamaremos ПГ es una introducción 
al ciclo fundamental Ill, en que el calentamiento se verifica por etapas (véase 
Sec. 18.7); siendo este último la realización práctica del ciclo Ш”. 


En este ciclo la compresión es a.i.; mientras que la expansión es isotérmica. 
Su estudio se hará paralelamente al del ciclo anterior. 

El ciclo ideal 1-2s-3-4is-1 se representa en la figura 18-10 en el plano Ts. 

El trabajo de la expansión isotérmica reversible, proceso 3-4is, según la Sec- 
ción 2.13.7, será: 


Wir = Ri T4 (ne 
0 bien 


Wir =Cp T, £ne" (18-17) 


Fig. 18-10,—Ciclo con expansión isotérmica, 





El trabajo neto de este ciclo IT, teniendo en cuenta las Ecs. (18-8), (18-17) y 
(18-9), será: 


М.п 765 Ta (n e? — с T, (ет — 1) 2c, T, (пет —7 em +7) 


Comparando las figuras 18-6 y 18-10 se ve que para las mismas temperaturas 
T, y Т, у una misma relación de compresión, el trabajo neto del ciclo ПР es 
mayor que el trabajo neto del ciclo IP. En efecto, debido a la divergencia de las 
isobaras en el plano Ts el área 3-4is-4s en la figura 18-10 es mayor que el área 
2is-2s-1 en la figura 18-6. 
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Con esto y con lo dicho en la sección anterior se verifica que: 
М.ш > Wir > Wi 


Los valores de War, Wai y Way en función de la relación de compresión, así 
como la comprobación de las desigualdades anteriores, pueden verse también en la 
figura 18-7. 

Usando el mismo procedimiento seguido para la deducción de la Ec. (18-16), 
se tendrá: 


Wonr = ср Ta (п e" — 7 e" +7) 


- - T 5 — 
Qr = (Ta — Ta) + Qu =E Ta (17 7) +5) me 


(el calor adicionado total es igual a la suma del calor adicionado en la cámara de 
combustión y del calor adicionado isotérmicamente durante la expansión en la 
turbina. Véase Sec. 2.13.6). 


Qur 78 Ta (1 — 7 em + пеп) 


luego 


T t Én em — 7 em 


n = ———ná— À— 
O пет — 7 em 

En la curva Ш de la figura 18-8 puede observarse que este rendimiento es me- 
nor que el del ciclo I y menor también que el del ciclo II. 


Para no alargarnos demasiado, un estudio análogo al llevado a cabo en la sec- 
ción anterior (trazando una figura semejante a la figura 18-9 para el ciclo ПГ) 
conduce a las siguientes conclusiones análogas a las deducidas para el ciclo IP: 


a) Con el ciclo ПГ disminuye aún más el gasto específico de gas en compara- 
ción con el ciclo I. 

b) Lo mismo sucede con la relación de potencias que es aün mayor que en el 
ciclo П”. 

c) El rendimiento térmico del ciclo ideal es menor en el ciclo ПГ que en el 
ciclo I, y en éste menor que en el I. 


d) El rendimiento interno del ciclo П” regenerativo aventaja también al del 
ciclo І regenerativo y esta ventaja es tanto mayor, cuanto mayor es la efi- 
ciencia del regenerador. 
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18.5. Ciclo 11” + 111' de compresión y expansión isotérmicas 


Este ciclo, que se representa en la figura 18-11, incorpora las ventajas de los dos 
interiores. La mejora del rendimiento interno, que suele ser la ventaja más impor- 
lante, se muestra como en los ciclos IF y ПГ en el ciclo regenerativo, siendo 
también la ganancia tanto mayor cuanto mayor sea la eficiencia del regenera- 
dor eg - 


415 


ig. 18-11 —Ciclo regenerativo con com- 
presión y expansión isotérmica. 








El rendimiento térmico ideal de este ciclo será: 


Wir — Үс 


(n1) A .= 
+ Qcc +0т 


londe Qc c — calor comunicado en la cámara de combustión (proceso 2”-3 en la 
figura 18-11). 
От - calor comunicado durante la expansión isotérmica reversible en 
la turbina (proceso 34is). 


Si la eficiencia del regenerador eg = 1se tendrá Т. = Ta, y Ос с= 0. Entonces, 
¿niendo en cuenta que Wi y = От. se tendrá: 
Wisc 
Wis.T 





mbr =1— 


teniendo en cuenta las Ecs. (18-11) y (18-17) se tendrá finalmente: 
mowr 71-7 


; decir, el ciclo con compresión y expansión isotérmicas y regenerativo con efi- 
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ciencia del recuperador er = 1 de la figura 18-11 tiene el mismo rendimiento 
que el ciclo de Carnot. 

Este ciclo es el ciclo regenerativo de Ericsson (Sec. 2.15.9), ciclo ideal de pre- 
calentamiento del agua de alimentación de las grandes centrales térmicas de vapor 
(Sec. 17.3). 


18.6. Ciclo fundamental 11 o ciclo de refrigeración intermedia 


La compresión isotérmica es prácticamente irrealizable. Sin embargo, la com- 
presión con refrigeración intermedia permite obtener en parte las ventajas del 
ciclo ideal estudiado en la Sec. 18.3. La compresión puede realizarse en dos eta- 
pas, refrigerando el aire después de la primera etapa, como en los siete ciclos ЇЇ, 
b... Il, h de la figura 18-18; о en tres etapas, con dos interrefrigeradores, como en 
los siete ciclos Il}, b... I1; , h de la misma figura; y en general en n etapas, utili- 
zando n—1 refrigeradores intermedios. Como al aumentar el número de interre- 
frigeradores la instalación aumenta en peso y volumen y se encarece, incremen- 
tándose además las pérdidas de presión en los interrefrigeradores; en los TC de los 
motores-TG, que estamos estudiando, no suelen instalarse más de 2. 

Para fijar ideas analizaremos un ciclo abierto con un interrefrigerador, ciclo 
П, ya que el ciclo cerrado y el ciclo con dos o más interrefrigeradores se anali- 
zaría de la misma manera. Como confirmación a lo expuesto en la Sec. 12.8 sobre 
la refrigeración externa, estudiaremos aquí con más detalle el trabajo y rendi- 
mientos del ciclo con refrigeración intermedia. 





Fig. 18-12,—Esquema de ciclo abierto regenerativo con un interrefrigerador. 


El esquema del ciclo abierto con un interrefrigerador se representa en la figura 
18-12 y el proceso en el plano Ts en la figura 18-13. El aire entra en el compresor 
C1 de baja presión а la presión p, y temperatura t,, que lo comprime hasta una 
presión intermedia p, , alcanzando en el compresor de alta C2 la presión final pz. 
En el ciclo representado en la figura 18-13 se han tenido en cuenta las pérdidas 
internas en la turbina y en los dos compresores; pero no las pérdidas de presión 
en los conductos e intercambiadores de calor. El punto 2"' representa el estado 
del aire a la salida del regenerador; su posición depende de la eficiencia del rege- 
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Fig. 18-13 —Ciclo correspondiente 
ala figura 18-12 en el plano Ts. 





5 


пегайог eg. Si ер = O el punto 2" coincide con el 2 (ciclo no regenerativo). 
Asimismo el punto 4” representa el estado del gas (aire más productos de la com- 
bustión) a la salida del regenerador, y su posición depende también de la eficien- 
cia del mismo. En el ciclo no regenerativo Та, = T4. 


El rendimiento interno del ciclo con un interrefrigerador será: 





1 1 
w. nir Wa ER М.с == Wica 
пш = in _ ici іС2 (18-18) 
= Q, 
donde Wi trabajo interno neto del ciclo; 
Q, calor comunicado en la cámara de combustión: 


War, М.с, Wica — trabajos a.i. de la turbina, del compresor 1 y del 
compresor 2: 

Mir» Vici lica rendimientos internos de la turbina, del compresor 1 
y del compresor 2. 


Ahora bien: 


1 
War 78, (Т, Ta) 76, Т, (: = +) (18-19) 


em 


donde e, — relación de expansión en la turbina. 


- — Tars 
М.с = Cp (Ta, — Ti) =Cp Ti T = 





т 
Wc; =Cp (Ta — Tir) = С Tir (=> — 1) = Ср Тү (єс) — 1) 


732 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


donde: 


(є. = e, por haber despreciado las pérdidas de presión en los conductos) 


Ta 
Qa 7c, (Ta — T4.) * € T; (1 - 1) (18-20) 
3 


Sustituyendo los valores expresados por las Ecs. (18-19) y (18-20) en (18-18), se 
obtiene la expresión siguiente para el rendimiento interno de este ciclo: 


1 т 
И О -h -— — 
= T em Tic, е! n Mica «en 1 
fin = ~ А e - (18-21) 
1 Tx 
T; 


T 
donde т’ uon . El denominador de la Ec. (18-21) puede transformarse (1), obte- 
3 
niéndose finalmente la expresión siguiente: 





1 T T 
Ni (i-)- (ет —-1)-— (e$ —1 
iT em лс! Eci ma lez ) 





Min = 





1 (18-22) 
;)]«^ — ер) т" [ +! (em - 1] 
є n 


iC2 





1— erR [m 


(1) En efecto: 
Tj Tae- Ta +1, ев (T4 Ta) + T2 +Т,, – Т, Е 
T T; Г T, 





1 
Е; [^ ITa - T4 +T — T; E T, ,— Ti) t (T Ti, - Tu) 
3 


1 11 
-£ :[»- лт Ta Ta) = 7 Mas Tar -T| i [mero ad - 


E [- ma Ts ( -em -T n- 2-7, |* 127 (en лу + Те - 
T; Mic2 Mica Тз Ta 


Mic2 


ЕЛЕЕ [Hi ка| 
Mica 


111 е ДР 
[rmm nm en e * (e -1+7'= 
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La Ec, (18-22) demuestra que el rendimiento interno del ciclo con refrigeración 
intermedia II, (despreciando las pérdidas en conductos e intercambiadores), 


a) aumenta al disminuir т y т’, es decir, al aumentar la temperatura del gas a 
la entrada de la turbina, y disminuir las temperaturas del aire T, y Т, ala 
entrada de los compresores: 


b) aumenta también al aumentar la eficiencia del regenerador y los rendimien- 
tos internos de la turbina y de los compresores. 


En cuando al influjo de las relaciones de compresión €c} y єс: sobre el rendi- 
miento, recuérdese lo dicho en la Sec. 12.6 acerca del trabajo de la compresión 
con cualquier número de interrefrigeradores que es mínjmo cuando las relaciones 
de compresión de cada grupo son iguales. 


En el caso de las figuras 18-12 y 18-13 con un solo interrefrigerador las condi- 
ciones óptimas se realizan, pues, aproximadamente cuando 


Pr P2 


— =— , о sea, cuando є. = є; : 
р, р 


por lo cual p, = у р; р; y siendo €c} = €¿2 se tendrá para la relación de compre- 
sión Óptima intermedia: 


єр 7627 V € (18-23) 


En la figura 18-14 se ha representado gráficamente la Ec. (18-22), suponiendo 
fijos todos los parámetros indicados al pie de la figura, y suponiendo también 
que se cumple la Ec. (18-23). En el eje de abscisas se ha llevado la relación total 
de compresión e y como parámetro de la familia de curvas la eficiencia del regene- 
rador. En esta misma figura las curvas con puntos representan el rendimiento del 
ciclo | sin refrigeración intermedia y con los mismos valores de la eficiencia del 
regenerador. El estudio de estas curvas demuestra que cualitativamente los resul- 
lados obtenidos con la refrigeración intermedia son los mismos que se obten- 
drían con la refrigeración isotérmica (compárese la figura 18-14 con la figu- 
ra 18-9). 


Dia 


Fig. 18-14. —Rendimiento interno del motor-TG 


en función de la relación de compresión para &4 
distintos valores de la eficiencia del regenera- | 
dor, en el ciclo de compresión intermedia (lr- озо} 
neas continuas) у en el ciclo de Brayton (líneas 

de trazos): 1. ең =0; 2, eg =0,25;3, er —0,5; 0,2 


4. eg = 0,75; 5. ең — 1; (en la figura 7=7'= 
70,281;Tl;, = 0,88; Nicı = с2 70,85). - 








*t 
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18.7. Ciclo fundamental 111, o ciclo de recalentamiento intermedio 


Tampoco la expansión isotérmica de la Sec. 18.4 es realizable en la práctica. 
Para aprovechar en parte las ventajas del ciclo ideal allí estudiado se utiliza la ex- 
pansión en dos turbinas, recalentando el gas a la salida de la primera en una se- 
gunda cámara de combustión. Este ciclo no se diferencia esencialmente del ciclo 
con recalentamiento intermedio de las TV estudiado en la Sec. 17.2, 


En contraposición el ciclo con refrigeración intermedia no tiene su equivalente 
en las TV, porque la refrigeración de la B del agua de alimentación carecería 
de sentido y porque el rendimiento de esta B no tiene un influjo en el rendi- 
miento del ciclo real de vapor comparable con el que tiene en los motores-TG el 
rendimiento del TC. 


También pueden utilizarse en el ciclo con recalentamiento intermedio de las 
TG tres cámaras de combustión, y aún más; pero de ordinario se emplean sola- 
mente dos. 


En la figura 18-15 puede verse el esquema del ciclo abierto regenerativo IIl; 
con una sola etapa de recalentamiento intermedio y dos cámaras de combustión 
y en la figura 18-16 el proceso real de este ciclo en el plano Ts, teniendo en cuen- 
ta las pérdidas internas en el compresor y en las turbinas; pero sin tener en cuenta 
las pérdidas de presión en los conductos e intercambiadores de calor. El ciclo 
abierto no regenerativo es un caso particular (eg = 0), y el ciclo cerrado se analiza 
de manera semejante. 





Fig. 18-15 ,—Esquema de ciclo abierto de TG con un recalentamiento intermedio. 


El rendimiento interno del ciclo con un recalentamiento intermedio será: 


Win nin Wen + Mira Мато nic 
Qai + Q4; Qai + Qi; 





Mina 


donde Win — trabajo interno neto del ciclo; 
Qais Q4; — calor adicionado en la primera y segunda cámara de combus- 
tión respectivamente. 
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| Fig, 18-16,—Ciclo real regenerativo con 
(una etapa de recalentamiento en el 
plano Ts. 





compresor respectivamente. 
Wir М.т. Мс — trabajos a.i. de las turbinas de alta, de baja y del com- 
presor respectivamente. 


| 
| Miri Nita Nic — rendimientos internos de la turbina de alta, de baja y del 


Con una deducción análoga a la de la Ec. (18-22) se llega a la expresión siguien- 
te para el rendimiento interno del ciclo con recalentamiento intermedio: 


T 
Miri (1 e ) + Mir Ti (1 = ei? )-— (e? = 1) 
Mic 





lin = 
1 d 
n (1 ex) [ с (er — n] +er ту [ins (1—52 |+ Miri (1e ) 
e (18-24) 


liendo 


_Pa. рс. EN Pa. _ Тэс 
є. = ‚ €e2 (Ёс 76. TET Eej Ee2 PERLE 


Dc Pa Pa T; 





De la Ec. (18-24) se deduce que el rendimiento interno del grupo con un reca- 
ntamiento intermedio mejora: 


a) al aumentar Тз, Tac, ев, "ipi, Mira Nic 
b) al disminuir T, . 
ambién en este ciclo se puede deducir analiticamente, y comprobar experi- 


talmente que, permaneciendo iguales las restantes condiciones, el rendimiento 
mo del ciclo real tiene lugar aproximadamente cuando: 


€c1 7 Eez 
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La figura 18-17, análoga a la figura 18-14, es la representación gráfica de la 
Ec. (18-24), manteniendo constantes todos los valores que se indican al pie de 
la figura, y suponiendo, analogamente a la figura 18-14, que є; = єє; = Y €e. En 
dicha figura se representa, pues, niz en función de є,, para distintos valores de 
la eficiencia del regenerador €r. Las líneas de puntos son las curvas de rendimien- 
tos de los ciclos respectivos I con la misma eficiencia en el regenerador. Estas 
curvas demuestran que con el ciclo IH, se consigue, no sólo elevar notablemente 
el rendimiento, utilizando eficiencias del regenerador elevadas: sino también 
aumentar la relación de presiones óptima del ciclo. 


Fig. 18-17.—Rendimiento interno del motor-TG 
con recalentamiento intermedio (lrneas conti- 
nuas) y sin dicho recalentamiento (ciclo de 
Brayton, líneas de trazos) en función de la re- 
lación de compresión para distintos valores de 
la eficiencia del regenerador: 1. eg —0;2.eg = 
= 0,25; 3, ең = 0,5; 4, ең —0,75; 5. ер =1. 
(En la figura se ha supuesto т = 0,281; 17; = 
=n =0,87;Nc =0,86). 








La aplicación simultánea de refrigeración y recalentamiento intermedio me- 
jora aún más el rendimiento. Por eso, a pesar de que el ciclo se complica y enca- 
rece, estos ciclos combinados se emplean muchísimo en las instalaciones de gran 
potencia con el fin de alcanzar mejores rendimientos. En la figura 18-18 pueden 
verse algunos de estos esquemas: en las figuras Ih + ll, aparecen cinco esque- 
mas distintos con un interrefrigerador y dos cámaras de combustión, y en las 
figuras II; + III; b... II; + III; g otros cinco con dos interrefrigeradores y dos 
cámaras de combustión. 


18.8. Ciclos abiertos de TG 


Todos los ciclos hasta ahora estudiados, a saber, el ciclo de Brayton y los ciclos 
con refrigeración y calentamiento intermedio con o sin regeneración son ciclos 
fundamentales que pueden realizarse, como ya hemos dicho. como ciclos abiertos 
o como ciclos cerrados. 

El ciclo abierto es aquél en el cual entra el aire en el compresor directamente de 
la atmósfera, a donde se envían los gases de escape de la turbina directamente, o 
después de haber pasado por el regenerador. El ciclo abierto es con mucho el más 
frecuente en las TG. Ciclo cerrado es aquél en el cual el gas (aire u otro gas cual- 
quiera) que sale de la unidad-TG se recircula de nuevo sin volver a la atmósfera, 
entrando en el TC después de haberse enfriado en un prerrefrigerador de super- 
ficie. Los ciclos cerrados se estudian en la sección siguiente. 


18. CICLOS DE TG 737 


Además cada uno de estos ciclos admite, como ya hemos dicho, multitud de 
esquemas de realización. 


Por lo que respecta a los ciclos abiertos la figura 18-18 da una idea de la уагіе- 
dad extraordinaria de esquemas que pueden realizarse. En la primera columna 
figuran los ciclos fundamentales estudiados en las Secs. 18.2, 18-6 y 18.7 en el 
plano Ts, y en las siguientes columnas diferentes esquemas con que cada uno de 
estos ciclos pueden realizarse. Todos los esquemas de esta figura son esquemas 
de ciclos abiertos regenerativos. 


En general el esquema mejor, que deberá escogerse en cada caso particular, será 
aquel que ofrezca mayores ventajas de estabilidad, ahorro de agua de refrigera- 
ción, facilidad de regulación, econom ía, etc., según el fin a que se destine la planta. 


Todos los esquemas desigandos con b en la figura 18-18 son de un solo eje, los 
designados con c y d son de dos ejes y los e, f, g y h de tres ejes. El principal inte- 
rés que presentan las instalaciones de más de un eje es la posibilidad de una re- 
gulación a cargas intermedias más económica (véase la Sec. 23.3). Así, por ejem- 
plo, en un grupo generador de energía eléctrica con TG, que funciona segün un 
esquema de eje múltiple, la unidad-TG de potencia útil gira a la velocidad cons- 
tante exigida por el generador; mientras que la unidad-TG que acciona el o los 
TC puede girar a velocidad variable, con temperatura de entrada en dicha unidad- 
TG constante, con lo cual su rendimiento, y por tanto el rendimiento global del 
motor-TG, mejora notablemente. 

La disposición de una turbina distinta para la potencia útil se utiliza entre otras 
aplicaciones, además de la ya mencionada de las centrales de energía, en los barcos 
yen las locomotoras. 


Todos los ciclos de la figura 18-18 se pueden realizar también como ciclos no 
regenerativos, en cuyo caso la turbina de baja presión constará del mayor nümero 
posible de escalonamientos, para que la temperatura de escape sea lo más baja 
posible. Los ciclos sin regenerador tienen peor rendimiento, pero menor gasto de 
instalación, menor peso y menor volumen de máquina. 


Todos los ciclos de la figura emplean la conexión directa, es decir, el compresor 
de alta es accionado por la turbina de alta y el compresor de baja por la de baja. 
Se utiliza también la conexión cruzada, en la cual el compresor de baja es acciona- 
do por la turbina de alta, y el compresor de alta por la turbina de baja. En este 
caso a causa de la inestabilidad de los TC se utilizan compresores Lysholm de 
desplazamiento positivo, resultando un ciclo híbrido, o de motores combinados, 
como los que estudiaremos en la Sec. 18.10. 


En los esquemas П, + Ш, y ll, + HII; de la figura 18-18, en sus 10 variantes, 
se utiliza junto con el recalentamiento la interrefrigeración. La razón es la siguien- 
te: con el recalentamiento intermedio los gases a la salida de la turbina de baja 
poseen alta temperatura y sin interrefrigerador el rendimiento de la planta es bajo. 
Sin embargo, existe la posibilidad de utilizar un recalentamiento sin refrigeración. 
Más áun, si el agua de refrigeración escasea en la localidad, será obligado utilizar 
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Fig. 18- 18.—Esquemas múltiples de realización del ciclo abierto regenerativo de 
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0n uno, dos y tres ejes. (Véase la explicación en las Secs. 18, 2; 18.6; 18.7; y 18,8). 
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un ciclo Ш en lugar de uno H + Ш. Otra posibilidad consiste en el uso del aire 
como refrigerante, lo cual por requerir gran superficie de intercambio de calor 
sólo puede emplearse en plantas pequeñas. 


He aquí los criterios más importantes a la hora de tomar una decisión sobre el 
ciclo y esquema más ventajoso: 


Costes variables 


Costes variables Costes variables 
€ -— 
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Fig. 18-19. —El consumo de energía varía de día en día, de estación en estación, de ano en 

ano, El objetivo del ingeniero es evaluar, diseñar e instalar aquel tipo de central que constituye 

la solución más económica y segura, teniendo en cuenta todas las circunstancias, Los diagramas 
de esta figura ayudarán a com prender las bases de esta evaluación (explicación en el texto). 
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a) Horas de funcionamiento anuales (factor de utilización). 


Si el número de horas de funcionamiento anuales es elevado se justificará un ci- 
clo más caro. Por el contrario las TG de emergencia utilizan frecuentemente el 
ciclo abierto sencillo de Brayton no regenerativo, que en igualdad de condiciones 
es el más barato; aunque es también el de peor rendimiento. 


Segün un report suizo (presentado a un Congreso Internacional en el ano 1967) las TG son 
económicas con 500 horas anuales de funcionamiento y aventajan a las TV con 1000 horas. 


La fig. 18-19, preparada por la firma STAL-LAVAL de Suecia presenta de una manera 
intuitiva una comparación entre tres tipos de centrales eléctricas, a saber hidraülicas o nucleares, 
de vapor y con TG. Los costos fijos (fundamentalmente los intereses del capital invertido) son 
mínimos en las centrales de TG, mientras que los costes variables son máximos en las mismas. 
En la figura 18-19 se observa como consecuencia de los gráficos de las figuras a, b y c que el 
coste total/kW depende del número anual de horas de funcionamiento, el cual puede ser muy 
pequeño en los grupos de emergencia y de carga punta, y es muy grande en los grupos de carga 
base. La figura representa dramáticamente la razón del interés creciente por disponer de plantas 
con TG acopladas a una red de distribución de energía. 


Otro diagrama preparado por la misma firma más explícito de los costes/kW-anual en fun- 
ción del número de horas de funcionamiento puede verse en la figura 18-20, en el cual se 
comparan algunas centrales de diferentes tipos y potencias. 
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Fig, 18,20, —Diagrama comparativo de los costes de producción de energía en función del 
número de horas de funcionamiento anual, 
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b) Velocidad de rotación. 


El accionamiento de un alternador de 50 ciclos exige velocidad de rotación 
rigurosamente constante, lo que recomienda un sistema con doble o triple eje, 
para mejorar la regulación a cargas intermedias. 


c) Peso y volumen (potencia específica). 
Las unidades estacionarias permiten en general mayor peso y volumen que las 


unidades móviles. Por esta razón en las primeras se puede diseñar el regenerador 
más generosamente para una eficiencia mayor. 


d) Agua de refrigeración. 


Si esta escasea se escogerá un ciclo sin refrigeración intermedia. 


e) Precio del combustible. 


Si el precio del combustible en la localidad de la instalación es bajo, puede ser 
más ventajoso un ciclo más sencillo y barato, aunque de peor rendimiento, Este 
puede ser el caso de las TG para bombeo en gasoductos. 


Г) Variación de la carga. 


Si, por ejemplo, la TG ha de funcionar normalmente a carga constante, la re- 
gulación y el ciclo mismo puede simplificarse. 


18.9. Ciclos cerrados de TG 


El ciclo cerrado de TG fue desarrollado inicialmente por la casa Escher-Wyss 
de Suiza, cuyas primeras realizaciones experimentales datan ya del ano 1939 (1, 
El esquema de la primera planta experimental de 2000 kW de dicha firma puede 
verse en la figura 18-21. Se trata de un ciclo cerrado regenerativo Ilg, o sea con 
dos interrefrigeradores. En este esquema pueden verse las características funda- 
mentales de todo ciclo cerrado, a saber: el gas después de expansionarse en la 
turbina T no se expulsa a la atmósfera; sino que se recircula; en la cámara de 
combustión (CC) el gas no se mezcla con los productos de combustión, siendo 
la cámara de combustión un intercambiador de superficie, semejante en su funcio- 
namiento a una caldera de vapor. El gas que sale de la turbina entra en el compre- 
sor (C1), después de haber cedido parte de su entalpía al gas que sale del com- 
presor (C3) en un regenerador (В), y después de ulterior refrigeración en un 
prerrefrigerador (PR). 


Entre los compresores C1 y C2, así como entre C2 y C3 se disponen los inter- 
refrigeradores IR1 e IR2 respectivamente. 

Posteriormente se multiplicaron las instalaciones de ciclo cerrado. He aquí algu- 
nos ejemplos: 


(1) Véase KELLER, C., The Escher Wyss-AK closed-cycle lurbine, Its actual development 
and future prospects, “ASME Trans. 68, Nov. (1946) 791-822”. * 
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CARACTERISTICAS DE ALGUNAS INSTALACIONES 
DE CICLO CERRADO CON AIRE CALIENTE 
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Alemania 
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11) Véase la Sec. 18.11. 
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Fig. 18-21, —Esquema de la primera planta experimental de ciclo cerrado regenerativo de TG 
TI; R con dos interrefrigeradores y una cámara de combustión. 


Ventajas del ciclo cerrado: 


Las ventajas del ciclo cerrado son las siguientes: 


3) El gas que evoluciona en el ciclo no entra nunca en contacto con los gases 


744 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


de la combustión. Así se eliminan los problemas de corrosión en los álabes de la 
turbina por exceso de vanadio y otros problemas parecidos. 


b) La presión más baja del ciclo no es la atmosférica y en teoría puede ser tan 
alta como se quiera, ya que el rendimiento depende de la relación de presiones, 
no de las presiones absolutas del sistema. De aquí se derivan tres ventajas: la 
primera consiste en la posibilidad de reducir apreciablemente el tamaño de la má- 
quina: pero con frecuencia esta ventaja queda contrarrestada por el peso adicional 
del calentador del gas y del prerrefrigerador. Para aprovechar esta ventaja hay 
que sacrificar el rendimiento. En general sucede que una planta que funciona en 
circuito cerrado con igual rendimiento que una planta equivalente que funciona 
en circuito abierto, tiene mayor volumen y peso de instalación. La segunda ven- 
taja consiste en la posibilidad de una regulación más económica, mediante la 
variación de la presión del ciclo. La tercera ventaja consiste en que si se reduce 
el tamaño de la máquina mediante una elevación de la presión básica del ciclo, 
pueden conseguirse potencias tres veces mayores que en los circuitos abiertos. 
Hace diez años se hablaba de 30000 kW como potencia máxima alcanzable en una 
unidad con ciclo abierto y 100000 en ciclo cerrado. Ya en 1971 entró en servicio 
en la Unión Soviética una TG de сісю abierto, cuya potencia útil ascendía a 
100000 kW (1). 


c) Posibilidad de poder utilizar en principio como fluído de trabajo un gas 
cualquiera. Las ventajas e inconvenientes de algunos gases como el helio, anhí- 
drido carbónico, hidrógeno, etc. han sido evaluadas. También puede utilizarse 
una mezcla de gases. 


d) Posibilidad de utilizar combustibles más baratos, que se excluyen en las 
TG de ciclo abierto, porque las impurezas que ellos contienen producen depó- 
sitos sólidos en los álabes, con el consiguiente desequilibrado del rotor y corro: 
sión de los álabes. Las TG industriales de ciclo cerrado pueden adaptarse a lé 
combustión de todo tipo de combustible: gases de altos hornos, gases pobres 
metano, gases provenientes de combustiones diversas, fuel ligero, aceites pesados 
gases de bajo poder calorífico provenientes de la gasificación del fuel o del carbón 
subproductos de la liquefacción del carbón, subproductos líquidos proveniente: 
de procesos químicos diversos o petroquímicos, petróleo de pizarras bitumino: 
sas, metanol, etanol, etc. También puede utilizarse como combustible el fuel-oi 
residual. Este ültimo es mucho más barato, pero contiene mucho sodio y vanadic 
de efecto corrosivo. El proceso de remoción del sodio es costoso. Este problem: 
no existe en el ciclo cerrado. 


Finalmente se han llevado a cabo diversos programas de investigación, hast: 
ahora sin mucho éxito comercial, para la utilización de polvo de carbón com 
combustible. Pues bien, el ciclo abierto queda excluido a causa del carbón que = 
deposita en los álabes. La utilización del carbón en polvo como combustible er 

(1) Russia's 100 MW Gas Turbine, “Mechanical Engineering 92, 12 (1970) 26-29”, Est; 


turbina realiza el ciclo abierto no regenerativo II; + III}. Los gases de escape pueden utilizars 
para calefacción (véase la Sec. 18.11). 
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las TG es un factor que podría mejorar notablemente su economía en el futuro, 
y pondría en primer plano de interés el circuito cerrado (1. 

En la actualidad (1986) uno de los caminos más importantes, quizá el más im- 
portante, que se sigue para hacer de la TG un motor fuertemente competitivo, 
y remontar su mercado un tanto bajo sigue. siendo la posibilidad de utilizar 
carbón como combustible. Siguen en marcha muchos programas para la utiliza- 
ción del carbón como combustible de las TG tanto directamente como mediante 
la obtención previa de productos líquidos y gaseosos a partir del mismo, cuyos 
frutos se esperan recoger en los proximos diez años (véase pag. 000 en Cap. 25 
liq. y gasif. del carbón). (2). 


Inconvenientes del ciclo cerrado. 

Los inconvenientes del ciclo cerrado son: necesidad de agua de refrigeración, 
dificultad de transmisión del calor en los refrigeradores y cámaras de combustión. 
encarecimiento de los intercambiadores de calor al aumentar la presión, etc... 


El ciclo cerrado combinado con un reactor nuclear. 


El desarrollo de la energía atómica ha concentrado un máximo interés en el cir- 
cuito cerrado de la TG en sus diversas variantes en conexión con un reactor 
refrigerado por gas. 

Como es sabido una de las ventajas principales de la energía atómica es la con- 
centración de energía por unidad de masa del combustible nuclear. Así con 1 kg 
de uranio se obtiene una energía mayor que 20 - 10% kWh; mientras que con 
| kg de carbón sólo pueden obtenerse 9 kWh aproximadamente. El interés que 
esto ofrece para los ciclos de los viajes espaciales del futuro es evidente. 

En una planta de energía atómica el elemento principal es el reactor, en el cual 
se produce la fisión nuclear con gran desprendimiento de calor. Este calor es trans- 
portado por un fluído refrigerante, que permita que el reactor siga funcionando, 
a un intercambiador de calor donde es cedido al fluído de trabajo, el cual cede a 
su vez su energía en la TG. En los esquemas de un sólo circuito el fluído refri- 
gerante es el mismo fluído de trabajo, que cede directamente su energía a la TG. 

Como fluído refrigerante puede utilizarse agua, gas (aire, helio, anhídrido car- 
bónico, etc...) o metal líquido (sodio fundido o mezcla fundida de sodio y po- 
tasio). 


(1) W. M. NABORS, D. C. STRIMBECK, К. W. CARGILL y J. SMITH, Bureau of Mines 
Progress in Developing the Coal Burning Gas Turbine Power Plant, “ASME Paper 64-PWR-2", 
presentado en la National Power Conference, Sep. 1964. 

(2) Véase el artículo de K. BAMMERT, Twenty-five years of operating experience with 
the coal fired closed-cycle gas turbine cogeneration plant at Coburg, “A.S.M.E. Paper 83-GT- 
26". Esta planta es la ünica existente en el mundo de ciclo cerrado de TG de carbón, que su- 
ministra calor y energía a la red püblica. Véase también S. V. GUNN y J. R. McCARTHY, 
Development status of coal fired gas heaters for Brayton cycle cogeneration systems, “A.S.M.E. 
Paper 83-GT-251” y LIDDLE, S. G. y otros, The coal-fired gas turbine locomotive-A new look, 
“A.S.M.E., Paper 83-GT-242" y CROUSE, F. W., y otros, Coal fueled gas turbine program, 
“A.S.M.E. Paper 84-GT-296”. Véase finalmente LIDDLE, S. G., Design of advanced coalfired 
gas turbine locomotives, “A.S.M.E. Paper 85-IGT-48". 
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Como fluído de trabajo se utiliza vapor de agua (en las TV) o gas (en las TG). 


Los esquemas más sencillos son esquemas de un solo circuito y entonces, como 
hemos dicho el fluído refrigerante y el fluído de trabajo son necesariamente el 
mismo. El helio es uno de los fluídos que presenta mayor interés: a) porque no se 
hace radioactivo a su paso por el reactor; b) porque es un gas inerte que no pro- 
duce corrosión: c) porque tiene un elevado coeficiente de conductividad, lo que 
permite reducir el volumen y el peso de los intercambiadores de calor, y final- 
mente d) porque a igualdad de temperatura la velocidad del sonido en el helio es 
unas tres veces mayor que en el aire, lo que permite aumentar la velocidad de 
rotación del grupo para el número de Mach máximo establecido (véase la Sec. 
16.4.5). El inconveniente que presenta el helio es su precio elevado. 


El helio es un gas noble inerte con las siguientes propiedades: p = 0,179 kg/m; Mr =4 kg/ 


Mol; y = 1,66; Rh = 2078 J/(kg'K); ср = 5240 J/(kg-K); A (conductibilidad térmica) = 0,144 
W/(mK); а= 970 m/s. Por tanto en relación con el aire tiene: 


densidad 7 veces menor 
calor espec. 5 veces mayor ^ 
veloc. sonido 3 veces mayor 

— cond. térmica 5 veces mayor 


Ventajas con respecto al aire: 
inerte; luego no requiere materiales anticorrosivos; 
— mayor veloc. del sonido; luego, a pesar de la mayor p, potencia específica menor; 
— mayor À;luego superficie menor en los intercambiadores; 
— mayor y; luego menor єг y mayor potencia específica y mejor rendimiento. 
Inconvenientes: precio elevado y posibilidad de utilización sólo en circuito cerrado, 


El esquema del circuito puede ser esencialmente el mismo que el de la figura 
18-21: compresor, con o sin interrefrigerador, regenerador, reactor (que sustitu- 
ye a la cámara de combustión), turbina y prerrefrigerador. 


aire 923 K 39,22 ber 








963 к 
39,22 bar 


RN 


713 K 
39,52 bar 


673 K 


27,07 har 6,18 bar 


Fig. 18-22,—Cielo cerrado nuclear de dos circuitos de TG de aire y helio para un petrolero, 
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Los esquemas de TG nucleares de un solo circuito no obstante la mayor difi- 
cultad de protección contra las radiaciones, en comparación con los esquemas de 
circuitos múltiples, que estudiamos a continuación, son altamente prometedores. 
Los esquemas de un solo circuito son necesariamente de ciclo cerrado. 


Para evitar el peligro de radiación se han ideado los esquemas de dos y de tres 
circuitos. Citaremos, como ejemplo, el esquema de la figura 18-22 (1 de un reac- 
tor nuclear (RN) de dos circuitos: en el primero circula helio como refrigerante 
y en el segundo aire como fluído de trabajo. En el intercambiador de calor el helio 
cede el calor proveniente de la fisión nuclear al aire. El regenerador R de la figura 
es un regenerador de contraflujo. La TG acciona una hélice de 7350 kW de po- 
tencia. Esta planta motriz se destinó a accionamiento de un petrolero. Las tempe- 
raturas y presiones de funcionamiento se han indicado en la misma figura. 


La investigación para el desarrollo del reactor nuclear refrigerado por helio que 
evoluciona después en una TG, se inició en USA por la Gulf General Atomic de 
San Diego, y se continuó después también por el grupo de OECD — Dragón en 
el mismo país, y en Alemania por la firma Gutehoffnungshútte. 

A finales de 1974 entró en servicio la primera turbina de helio del mundo para la central 
de cogeneración de Oberhausen, que suministra una potencia eléctrica de 50 MW y una poten- 
cia de calefacción de 53 MW. Este proyecto fue subvencionado por la RFA dentro del cuarto 
programa atómico, a fin de acumular experiencia para la construcción de turbinas de helio de 
gran potencia (1000 MW) y reunir datos con miras al desarrollo del reactor de alta temperatura 
de helio (véase Sec. 17.6). En la planta experimental de Oberhausen se utiliza como combus- 
tible gas de coque, que suministra el calor al helio, que en las plantas del futuro provendrá de 
un reactor nuclear, cuyas ventajas serían el aumento del rendimiento y la menor contaminación 
del medio ambiente. 


La TG de Oberhausen trabaja en un circuito análogo al primer circuito cerrado de la figura 
18-21, El circuito de la central de Oberhausen puede verse en fig. 18-23 y en la fig. 18-24 una 
sección del compresor de baja presión. Los números de la tabla que sigue a continuación se 
corresponden con los de dicha figura: 


e e ED 


TC baja 
Interrefrigerador 

TC alta 

Regenerador 

Cámara de combustión de super- 
cie 
TG alta 

TG baja 
Regenerador 
Intercambiador 
(calefacción) 
Prerrefrigerador 















(1) Véase KURZON, A. С. y otros, Sudovye Parovye I Gazovye Turbiny, (Turbinas marinas 
le vapor y de gas) en ruso. Sudpomgiz, 1962* 
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Fig. 18-23,—Circuito cerrado, con He como flurdo de trabajo de la central de cogeneración 
de Oberhausen, Alemania 








1 —Sección del compresor de baja presión de la TG de Helio de Oberhausen, La car 
casa, en ejecución de soldadura, tiene forma esférica y está compuesta por ocho 
segmentos esféricos, 
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La turbina de alta presión, que se emplea exclusivamente en el accionamiento de los dos TC, 
tiene 7 escalonamientos. El grupo de alta presión y el TC de baja giran a 5500 rpm. Entre la 
turbina de alta y la de baja, la cual acciona un alternador, se encuentra un engranaje reductor, 
que reduce la velocidad de esta última a 3000 rpm. Al ser el He un gas de bajo peso molecular 
la energía contenida en el gas sólo podría ser explotada utilizando mayor número de escalona- 
mientos en el TC y en la TG que si se utiliza el aire como fluído de trabajo; sin embargo, al 
ser la velocidad del sonido en el He del orden de los 1000 m/s en lugar de 333 m/s а 20 C, 
el rotor puede girar a gran velocidad, con lo que puede reducirse el número de escalonamientos. 


En las figuras 18-25 y 18-26 se comparan en cuanto a dimensiones dos proyectos de TG de 
helio de 100 MW y 600 MW. 


Ambas son de dos ejes. En la figura 18-25 la turbina de АР de cinco escalonamientos accio- 
na el compresor de MP de 13 escalonamientos, y el compresor de AP de 12 escalonamientos 
a 6000 rpm; mientras que la turbina de BP de 15 escalonamientos en eje separado acciona el 
compresor de BP de 15 escalonamientos a 3000 rpm y el alternador. Por el contrario el grupo 
de la figura 18-26 de 600 MW es de un solo eje, de doble flujo, y su longitud no es mayor, a 
pesar de que su potencia es seis veces más grande que en el caso anterior; no obstante el diá- 
metro es 4,5 m; mientras que el del grupo de 100 MW es sólo de 3,7 m. Se estima que unida- 








Fig. 18-25.—Corte longitudinal de una TG de helio de 100 MW. Compresor de baja, media 
y alta presión CBP. CMP, CAP. 
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Fig. 18-26 —Corte longitudinal de una TG de helio de 600 MW. СВР, СМР, CAP: compresor 
de baja, media y alta presión, 
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des de 1000 MW pueden tener una longitud del orden de 27 m; mientras que una central con 
TV de la misma potencia tiene una longitud de alrededor de 40 m. 


Se ha construido una central experimental de 22 MW con un reactor de alta temperatura 
y una turbina de helio en la ciudad alemana de Geesthacht. En esta central el helio, refrigerante 
de un reactor de alta temperatura, entra en la turbina a una temperatura de 800 ^C. En el 


TC de tres cuerpos con dos etapas de refrigeración entra a 15 °С y 24,5 bar y sale а 69 bar. 
Se calcula que se conseguirán unidades de 1000 MW, y buscando una eficiencia del regenerador 
muy elevada (94 a 95%), se espera poder alcanzar rendimientos del 49 al 50%. (1). 


De esta manera una turbina de He de un solo eje de 1000 MW tendría 11 escalonamientos, 
y exigiría, incluyendo sus tres TC, cada uno de alrededor de 8 escalonamientos, sólo 2/3 de la 
longitud de una TV de igual potencia. Debido precisamente al volumen específico reducido 
(100 m зм) puede conseguirse una instalación compacta del reactor y la turbina y obtenerse 
potencias superiores a 1000 MW. 


Entre las nuevas aplicaciones del proceso cerrado de la TG citaremos: 


combinación de producción de energía eléctrica y liquefacción de gas. El 
transporte de gas natural es más económico si se hace en estado líquido. 
De ahí la necesidad de plantas de liquefacción de gas a unos —162 °С. La 
economía de estas plantas y la reducción de las pérdidas en las mismas es 
importante, si se tiene en cuenta que en ellas se emplean a veces TC de 
más de 100 MW de potencia. 


producción de energía eléctrica por medio de la energía solar. La energía 
solar puede emplearse como fuente de calor de baja temperatura, como 
fuente de calor de alta temperatura y para la transformación directa en 
energía eléctrica. La segunda de estas tres modalidades es la apropiada para 
su utilización en un ciclo cerrado de TG. 


Proceso combinado de TG en proceso cerrado y TV, 2, 


18.10. Ciclos híbridos de motores combinados 


En estos ciclos se combinan de múltiples maneras motores de explosión y Die- 
sel, compresores de émbolo, TC axiales y centrífugos y unidades-TG. A veces un 
motor alternativo o un motor-TG sustituye a la cámara de combustión producien- 
do el gas en el estado apropiado para expansionarse en una turbina. En este caso 
el motor-TG se llama generador de gas. y la unidad TG accionada por estos gases 
carece de TC y se denomina turbina libre. La TG libre ha encontrado dos aplica- 
ciones muy importantes: el accionamiento de alternadores en las grandes centrales 
eléctricas para cargas de punta y de base, que emplean como generadores de gas 
turborreactores convencionales de aviación, y los turbosobrealimentadores en que 
la turbina libre accionada por los gases de escape acciona un compresor. En la 
figura 18-27 pueden verse algunos de los esquemas más frecuentes de estos ciclos 

(1) DIBELIUS, G., S. FÓRSLER y №. HLUBEK, Wirtschaftlichkeit, Betriebs-und Stör- 
verhalten als Gesischtspunkte für die Auslegung und Bauweise von Kernkraftwerken mit 
Gasturbine, (Rentabilidad, comportamiento en funcionamiento y en régimen perturbado, como 


puntos de vista para el diseño y construcción de centrales nucleares con turbinas de gas), 
“BWK 21, 10 (1969) 509-516". ` 


(2) GRIEPENTROG. H. y WEBER, D., Neue Anwendung für Gasturbinen im geschlossenen 
Prozess, “GHH separata”. 
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Fig. 18-27 —Esquemas más frecuentes de ciclos híbridos de máquinas alternativas y TG, 
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combinados. En la descripción de estos esquemas designaremos simplemente con 
el nombre de motor al motor alternativo que puede ser de dos o de cuatro tiempos. 


El esquema a, el más sencillo de todos, es el esquema que se aplica a un turbo- 
sobrealimentador, cuya turbina libre es accionada por los gases de escape del 
motor, y cuya potencia útil se emplea totalmente en el accionamiento del ТС. En 
los motores alternativos de aviación el empleo del turbosobrealimentador es muy 
antiguo (en el vuelo de altura, donde la presión atmosférica es baja, el turbosobre- 
alimentador proporcionaba el incremento de presión necesario). Su empleo es 
también corriente en los motores Diesel. (Véase las Figs. 1-15 y 1-16). 

La potencia de un motor de combustión interna depende de la masa de aire y 
de combustible aspirado. El aumento de potencia en un motor normal se consigue 
aumentando el volumen barrido por el émbolo y por tanto aumentando las dimen- 
siones del motor y/o aumentando el número de revoluciones. Es posible, sin em- 
bargo, aumentar la potencia del motor sin lo uno y lo otro sobrecargando el 
motor por medio de un turbosobrealimentador. Este en su versión más simple 
consta de un eje (véase fig. 12-5), en cuyos extremos están acoplados un rodete 
de TG, accionado con los gases de escape del motor y un TC accionado por la TG, 
que incrementa la presión del aire aspirado por el motor. Con ello aumenta el 
caudal másico de aire, lo cual permite incrementar el caudal de combustible y la 
potencia del motor. El turbosobrealimentador se regula automáticamente: al 
aumentar el caudal de combustible el motor se acelera, aumenta el caudal de gases 
de escape, se acelera el eje del turbosobrealimentador y aumenta el caudal de aire 
aspirado y comprimido previamente por el TC con lo que puede quemar más 
combustible, aumentando la potencia del motor. 


Las ventajas de la turbosobrealimentación son: a) aumento de la potencia del 
motor, para el mismo volumen y mismo número de revoluciones; b) aumento de 
la potencia específica en peso y volumen, con lo que puede aumentar la carga 
útil del vehículo en el cual está instalado; c) disminución del consumo específico 
de combustible; d) disminución mucho menor de la potencia con la altitud 
(10% cada 1000 m en el motor normal y 1 a 2% en el turbosobrealimentado); e) 
disminución del ruido del motor: el turbosobrealimentador actúa como silencia- 
dor de los gases de escape. 


El turbosobrealimentador se emplea: a) en los motores Diesel de más de 150 
kW estacionarios, para barcos y locomotoras, casi siempre; b) en los motores de 
vehículos para transporte de más de 100 kW, casi siempre; c) aumenta su empleo 
en los motores por encima de los 60 kW: d) en los motores para tractores y má- 
quinas de la construcción se emplea incluso en potencias pequeñas de unos 60 
KW: e) en los motores de carburador para competición se emplea con éxito desde 
hace muchos años: f) se extiende progresivamente su uso en los motores de explo- 
sión de los coches en serie. 

El esquema b de la fig. 18-27 corresponde también a un turbosobrealimentador, 
que consta de dos compresores en serie: C1 accionado por el motor y C2 acciona- 
do por la turbina, la cual es movida a su vez por los gases de escape. Este esquema 
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se utiliza en conexión con motores de dos tiempos, y en general siempre que se 
necesite en el turbosobrealimentador mayor relación de compresión. 


En el esquema c el turbosobrealimentador tiene dos turbinas: TG1 y TG2, 
accionadas en paralelo con los gases de escape. 

En el esquema d el TC, el motor y la TG están unidos mecánicamente, direc- 
tamente o a través de una transmisión. 


Los esquemas e, f no necesitan ulterior explicación. 


Generador de gas 


LE 
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compresor 7 "combustión ` 








Generador 


principal 





Admisión del TC 


Fig. 18-28,—Ciclo hfbrido ае а casa Sulzer con tres motores Diesel de 
émbolo libre, que accionan una turbina de gas libre, 


El esquema g constituye un generador de gas de émbolo. 


Los ciclos híbridos que han alcanzado bastante difusión son aquellos que uti- 
lizan motores de émbolo libre, en que se ha suprimido el mecanismo de biela y 
manivela, con la consiguiente simplificación mecánica, Así, por ejemplo, el es- 
quema de la figura 18-28 realizado por la casa Sulzer tiene tres motores Diesel de 
émbolo libre, que desempeñan el papel de generador de gas, el cual se expansiona 
en la turbina libre de 5150 kW que acciona un alternador. Una pequeña porción 
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de estos mismos gases se expansionan en otra pequeña turbina que acciona el 
compresor de sobrealimentación. Esta planta realizó en su tiempo un rendimiento 
global del 40%, calculado a base del poder calorífico inferior del combustible. 


18.11. Cogeneración con TG: sistemas de energía total 


Sistema de energía total es un sistema constituido por un motor alternativo, 
por una ТУ o una TG, que accionan un alternador, cuyo calor de escape no se 
pierde, sino que se emplea al menos parcialmente para procesos industriales, para 
calefacción o aire acondicionado. Precisamente el desarrollo creciente del aire 
acondicionado despertó y sigue despertando un interés cada vez mayor por estos 
sistemas. 





Los sistemas de energía total con ТУ fueron estudiados en la Sec. 17.7, consti- 
tuyendo el ciclo de cogeneración de energía eléctrica y vapor. 


La expresión "energía total" se utilizó al final de los anos sesenta como un 
slogan publicitario en conexión con la producción de energía eléctrica y calor 
con la TG. 


Un sistema de energía total funciona así: se quema combustible con exceso de 
aire en la cámara de combustión de una TG, la cual acciona un alternador. La 
energía de los gases de escapes no se pierde; sino que se emplea en un intercam- 
biador de calor (caldera) para producir vapor a baja presión o agua caliente, que 
se utiliza para calefacción o para un sistema de refrigeración por absorción. 

La TG, se adapta muy bien a este tipo de aplicación gracias al gasto elevado de 
aire, y a la elevada temperatura de los gases à la salida de la turbina, que puede ser 
del orden de los 450 °С; tanto más cuanto la relación potencia eléctrica/calor ne- 
cesario sea elevada. La concordancia de la potencia eléctrica necesaria con las 
necesidades variables de calor para calefacción se consigue fácilmente con el ciclo 
regenerativo de la TG, variando la cantidad de gases mandados al regenerador, en 
función del consumo de vapor. 


Las aplicaciones son variad ísimas en plantas comerciales e industriales, oficinas, 
apartamentos, escuelas, hoteles, hospitales, etc... 


La energía total ha sido un desarrollo de los últimos veinticinco años. En el año 1966 el 
Gas Turbine Engineering Handbook catalogaba tan solo unas 300 instalaciones en Norteamé- 
rica, al mismo tiempo que advertía que la American Oil Company en una prospección del mer- 
cado para la energía total predecía más de 13500 instalaciones nuevas cada año en Norteamé- 
rica. 


Ya en el año 1965 la refinería Saras en Cagliari, Cerdeña (véase fig. 18-29), ponía en servicio 
dos TG Sulzer de 3000 kW. Las dos TG de dos ejes, tipo NS 63/45 accionan cada una un TC, 
que comprime el gas en circulación necesario para el proceso desde la presión de 39,2 bar hasta 
49 bar. Ambos grupos de TG y TC forman así parte integrante del proceso de fabricación. Co- 
mo combustible se emplea el gas de fabricación con un gran contenido de hidrógeno, tomado 
de la red del proceso de refinación. Para el arranque los grupos se alimentan con propano puro. 
Los gases de escape de la TG, se enfrían desde una temperatura de 450 C hasta 200 € en dos 
calderas de vapor de escape Bosco. Con el calor así obtenido se pueden producir hasta 21 t/h 
vapor a 250 “С y 11,8 bar abs. Este vapor se emplea en distintos puntos del ciclo de fabri- 
cación. 
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Fig. 18-29 —Refinerífa SARAS en Cerdeña, equi- 
pada con dos TG Sulzer de una potencia unitaria 
de 3000 kW, 





La posibilidad de recuperar el calor de escape constituye hoy día muchas veces en la indus- 
tria química y en refinerías una ventaja para la utilización de la TG. 


Aumenta constantemente en el mundo entero el nümero de instalaciones para producción 
combinada de calor y energía sobre todo en las regiones frías. En muchas regiones de Alemania, 
por ejemplo, se obtiene el 30 a 40% del calor para calefacción en forma de vapor o agua caliente 
de centrales eléctricas situadas a cierta distancia. Hoy día se multiplica la calefacción a distan- 
cia tanto en universidades, escuelas superiores, centros de investigación, hospitales, etc... como 
en empresas públicas o privadas, que suministran calefacción bajo demanda. El calor en todo 
el mundo supone el 85% de la energía total consumida, del cual alrededor de un 40% se emplea 
en calefacción de locales. 


18.12. Ciclo combinado de TV y TG 
Distinguiremos los siguientes tipos de centrales combinadas: 
— central combinada TV/TG (primero la TV y luego la TG); 
central combinada TG/TV (primero la TG y luego la TV); 
central combinada de cogeneración + TV/TG; 
— central combinada de cogeneración + TG/TV. 


Las primeras centrales combinadas datan de los afios 50. El interés de dichas 
plantas combinadas en sus dos versiones TV/TG y TG/TV para la producción de 
energía eléctrica ha ido en aumento en los últimos años, no sólo en centrales de 
carga punta y emergencia, sino también en centrales de carga base. 

Además de las cuatro variantes indicadas existen también las variantes siguien- 
tes: con o sin aportación de combustible ulterior en la combustión y finalmente 
acoplando la TG a una TV de condensación o de contrapresión. 

Los siguientes factores han hecho competitivo este ciclo con otros ciclos ener- 
géticos incluso los que utilizan exclusivamente TV: 

— mejora del rendimiento de sus componentes principales; 

- aumento de la temperatura de entrada de la unidad-TG; 
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utilización en la TG de ciclos más eficientes que el ciclo sencillo de Brayton; 
— empleo simultáneo de la cogeneración: 
— adaptación incluso en ciclo abierto a toda clase de combustibles líquidos y 
gaseosos, prácticamente sin excepción alguna. 


El desarrollo de las plantas combinadas ha estado vinculado y lo seguirá estando 
al desarrollo de la TG. Hacia el año 60 la potencia máxima de una TG era de unos 
30 MW; actualmente (año 1986) la potencia unitaria de las TG empleadas en estos 
ciclos es de unos 100 MW, con una temperatura de entrada en la TG de 1000 °С. 
Así se ha llegado a un rendimiento de la central combinada del 45%, siendo los 
costos de la central combinada un 30% más bajos que los de las centrales que 
utilizan exclusivamente TV. Se está llegando a una mejora del rendimiento del 
10 al 20% con relación a las centrales de TV solamente. 


El esquema TG/TV consiste en instalar la TG antes de la TV; mandando los 
gases de escape de la TG. cuya temperatura puede ser incluso superior a los 
450 *C, a la caldera a manera de aire precalentado. 

El esquema TV/TG consiste en colocar la TG detrás de la caldera. La TG uti- 
liza como combustible el gas a presión que sale de la caldera. Esta segunda moda- 
lidad aventaja en economía a la primera. 


La mejora térmica del proceso global es tanto mayor cuanto menos se hayan 
agotado las mejoras del proceso del vapor (habiendo utilizado al máximo el re- 
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Fig. 18.30.—Ciclo combinado de TV y TG propuesto por Teste en 1962 con extracción de 

vapor entre las TG de baja y alta presión: 1, caldera de vapor, sobrecalentador y recalentador 

intermedio; 2. precalentador del agua de alimentación y recalentador; 3, recalentadores; 4. pre- 
calentador de BP del agua de alimentación, 
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calentamiento intermedio y el precalentamiento regenerativo) y cuanto m. 
elevada sea la temperatura a la entrada de la turbina. 

En la decisión entre un ciclo combinado de TV y TG o un ciclo exclusivo c 
TV se tuvieron en cuenta los factores siguientes, que en los ültimos afios vz 
siendo más y más favorables al ciclo combinado: 


a) el rendimiento puede ser de un 2 a 7% mejor en el ciclo combinado: 
b) los costos vienen a ser del mismo orden: 

c) los gastos de mantenimiento son mayores en el ciclo combinado; 

d) los gastos de personal son también más elevados; 

e) la disponibilidad de la planta también es menor en el ciclo combinado. 


Es claro que se ha de procurar conseguir las mismas garantías de seguridad є 
las centrales combinadas; siendo de desear que ambos grupos de TV y TG pueda 
funcionar aisladamente en caso de avería de uno de ellos. 


Ejemplo 1.°: El propuesto por Teste ya en el año 62 (1) (Véase fig. 18-30). El gas 
enfría al expansionarse en la TG de baja presión. Un precalentador de agua de alimentacic 
con gases de escape y la caldera 2 sigue a continuación y va instalado entre las TG de alta 
baja presión. Una parte del agua de alimentación pasa a través del precalentador de alta pr 
sión. En esta instalación se calculaba una reducción en peso del 46%, una mejora de renc 
miento del 4,5% y una reducción de costos de 14,5% con relación a una planta comparab 
exclusivamente de TV. 


Fig, 18-31.—Sala de máquinas de la central de 

Cornaux de la EGS, A la derecha el grupo de 

TG Sulzer de 19000 kW, A la izquierda el grupo 
de TV Escher Wyss de 7000 kW, 





Ejemplo 2.°: Central combinada de Cornaux de la EGS construida por la firma Sulze 
Suiza, cuya sala de máquinas puede verse en la figura 18-31. Esta central, que funciona cc 
aceite pesado está equipada con una TG de 19100 kW, una caldera de recuperación de 37 t, 
y una TV de condensación Escher Wyss. Fue prevista como central de punta, realizándo 
la puesta en marcha diaria hasta plena carga, y las paradas nocturnas automáticamente. L; 
centrales de TG originan muy poca polución del aire, por salir los gases muy diluidos en air 
Esta central tiene un nivel de ruido muy reducido. 

(1) TESTE, Y., La production thermique de éléctricité au moyen du cycle combiné vapet 
gaz "6.* Conferencia mundial de la energía, Melbourne 1962, Comunicación 161, IIT, 35/10 
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combinada TV/TG 
y 2 TG de25 MW,c 
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Fig. 18-33,—Esquema de una central combinada TV/TG de ejecución modular de la firma BE 

con una TV de un sólo nivel de presión y 4 TG; 1, TG; 2.by-pass de humos; 3, caldera 

recuperación; 4. vaporizador ВР; 5, economizador АР; б. vaporizador AP; 7. sobrecalentad 

de AP; 8. tanque ВР; 9. bomba de circulación BP; 10. tanque AP; 11. bomba de circulaci. 

AP; 12, depósito de alimentación y desgasificador/recalentador de mezcla; 13. bomba de а 

mentación BP; 14. bomba de alimentación AP;15, TV ; 16. condensador; 17. bomba de extr: 
ción; 18, by-pass de vapor АР; 19. by-pass ВР; 20. válvula reductora de presión. 


Ejemplo 3.2: Central combinada de San Angelo, Texas (véase fig. 18-32). 

Ejemplo 4.”: En el año 1970 se ultimaba en el sur de Alemania una central combinada p: 
cargas puntas y, cargas medias y arranque diario múltiple: TG de un solo eje de 50 MW у” 
de dos cuerpos de 200 MW. Los costes de instalación fueron muy bajos, el consumo de ca 
muy reducido (9430 kJ/kWh) y las características de arranque buenas. 


Ejemplo 5.^: La firma Brown Boveri se ha especializado en centrales combinadas de TG/ 
con o sin cogeneración. Gracias a la construcción modular (fig. 18-33) de sus TV y a los tip 
КАВ y КАІЗЕ de sus TG ofrece еп la actualidad múltiples combinaciones con potencias de: 
6 a 280 MW con el tipo КАВ y desde 200 MW en adelante con el tipo K I3F. Se llegan a alc 
zar rendimientos combustible-bornes del alternador del 50,5% y rendimiento energético cc 
binado superior al 80%. 

Así, por ejemplo, en el tipo K13E con TV de dos niveles de presión y gas natural co 
combustible se obtienen los siguientes parámetros en una central combinada simple: poten 
en bornes de los turbogrupos de TG, 282,2 MW. Potencia en bornes del turbogrupo de 7 
151,5 MW. Potencia total, 434,7 MW. Consumo específico de calor (referido al poder cak 
fico inferior del combustible), 7129 kJ/kWh. Rendimiento, 50,5%. 


Una central de la misma casa constructora del tipo HKAS-1 para cogeneración con TV 
contrapresión, presenta los siguientes parámetros: potencia en bornes de los grupos de ` 
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44,8 MW. Potencia en bornes de los grupos de TV, 11,2 MW. Potencia de la central combinada, 
56,0 MW. Potencia suministrada al ciclo, 146,8 MW. Relación entre las potencias eléctrica y 
térmica, 0,882, Coeficiente de utilización del combustible, 81,4% (1). 





Fig. 18-34,—La caldera de vapor de escape es un generador de vapor, que carece de hogar, Los 

tubos de calefacción están divididos en 3 secciones: precalentamiento, evaporización y sobre- 

calentamiento. Las fases de Irquido y vapor están separadas en un tambor y el agua es impulsada 
por una bomba, 


Ejemplo 6.?: En 1984 entraba en funcionamiento un grupo de 750 MW para la central de 
Gernsteinwerk en la RAF, En esta instalación combinada la caldera utiliza carbón de hulla y 
la TG gas natural, En la caldera en vez de aire se utiliza el gas de salida de la TG muy rico en 
oxígeno. La TV gira a 3000 rpm y tiene una potencia en el eje de 655 MW; temperatura y pre- 
sión a la entrada de la TV, 350 °С y 186 bar: 6 sangrías de vapor para precalentamiento, La TG 
tiene una potencia en el eje de 112,5 MW, con una temperatura a la entrada de los álabes de 
930? y a la salida de la turbina de 4812, 


Las centrales combinadas BBC están estandarizadas, utilizando los tipos 9, 11 y 13 TV mo- 
dulares. Las ejecuciones comprenden de 1 a 4 TG con una TV de una a dos presiones, permi- 





(1) KEHLHOFFER, К. y PLANCHEREL, A., Les centrales combinées à turbines à gaz el 
à vapeur, series KAB y KAI3E, "Brown Boveri Revue 72, 2 (1985) 56-63 
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tiendo realizar 12 variantes distintas con potencias de la central de 50 a 500 MW, sobrepasando 
en algunos casos el rendimiento del 48% (1). 

Ejemplo 7.?: Planta de vapor para la fábrica de papel de la Chapelle-Darblay diseñada por la 
firma Sulzer, que entró en funcionamiento en 1982, la cual después de dos años de servicio 
mostró un coeficiente de seguridad de explotación del 99 9% y un coeficiente de disponibili- 
dad del 97,8%. Consta de una TG de 24 MW, de una caldera de vapor de escape (fig. 18-34) 
y de una TV de contrapresión, que produce además el vapor necesario para la fabricación 
de] papel. (2), 


PROBLEMAS 


Problema 47 


Un ciclo abierto de Brayton sencillo regenerativo Ір de una central térmica funciona según 
los datos siguientes: presión y temperatura atmosféricas, 1 bar y 15 °С; pérdida de presión 
desde la salida de la turbina a la atmósfera, 80 mbar; desde la salida del compresor a la entrada 
en la turbina se pierde un 3% de la presión; temperatura de los gases a la entrada en la turbina, 
800 °С; flujo de aire 10 kg/s; relación combustible/aire, 0,085; rendimiento interno del com- 
presor y de la turbina 85 y 89% respectivamente; rendimiento mecánico de uno y otro 98%; 
relación de compresión 5; en el regenerador el aire se calienta hasta 40 °С por debajo de la 
temperatura de salida de la turbina. 


Calcular: a) la temperatura real del aire a la salida del compresor; b) la potencia de acciona- 
miento del compresor; с) la relación de expansión en la turbina; d) la temperatura real de los 
gases a la salida de la turbina; e) la temperatura del aire a la salida del generador; f) la potencia 
en el eje de la turbina; g) la potencia neta del ciclo; h) el calor comunicado en la cámara de 
combustión; i) el rendimiento global de la planta y ¡) el coeficiente de potencias. 


Cálculos: 


Los nümeros en el esquema de la instalación de la figura 1 y en el ciclo de la figura 2 se 
corresponden, y en el problema para mayor claridad serán utilizados estos mismos nümeros 
como subíndices. 


a) Para 15 °С se lee en las tablas h4 y €01 €924 = 601 · 5 


leyéndose en las tablas hs, 








Trabajo a.i.: М.с = has — hy 
w W. 

Trabajo interno: Wic = © = 8С ha =h; t Wic 
"c 0,85 


y en las tablas se lee t2. 


Смс 10.W 
b) Pac = С eI UE 
Nm 0,98 





(1) Pueden leerse los siguientes artículos: SCHWARZENBACH, A., Rêflexions fundamen- 
tales sur la production combinée de chaleur et d'électricité, “Revue Brown Boveri 67, 3 (1980) 
160-165''; SCHWARZENBACH, A., Facteurs de parité pour l'etude économique comparée de 
la production combinée d'electricité et de chaleur, "Revue Brown Boveri 67, 3 (1980) 166- 
172"; GUBSER, H. R., Combined cycle for distric heating power station, “Turbomachinery in- 
ternational, July-August (1980) 29-34”; MUELHAUSER, H., Turbines de chauffge dans les 
centrales nucleares, “Revue Brown Boveri 65, 3 (1978) 193-202". 

(2) Sulzer Technical Review-Escher Wyss News 65, 3 (1983) 7-8. 
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h, kJ/kg 
900 























Problema 47. Figs. 1 y 2. 
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с} == P2=5bar  p3=(1-0/03)p2=097 .5 = 4,85 раг рда = 1,080 bar 
Pa 
Luego 485 
€. = 
1,080 
Е _ €03 
d) Para 800 °C se lee en las tablas ha y €o3 €g4s = — — 
Ee 


y en las tablas puede leerse ha. 
Salto a.i.: W, = ha — has 
Salto interno: Wir = т W¿y 2089 -Wr ha = һә -Wir 


y en las tablas se lee h4. 


e) 12" = t4 — 40 leyéndose en las tablas һу... 

f) Par = (1+ A) G Wit m = 1,085 - 10 -W;¡y -0,98 

9! Pan = Par —Pac 

h) Qa * G[(19- 3) hz — ha] = 10 (1085 -h3 — һә.) 
P 

i) Tror 7 т 


donde О, — calor comunicado еп la cámara de combustión, no habiendo tenido en cuenta 
rendimiento de la cámara de combustión, no mencionado en el enunciado del problema. 





j) = Pan 
Par 
Resultados: 
kJ 
а} h, = ве €01 = 1,200 €o2,- 6,000 
9 
kJ kJ kJ 
ha, = 183,175 — W,c- 168,105 — Wic = 197,771 — 
kg kg kg 


kJ 
ha = 212841 us t; = 210,22 °С 
g 


b) Pac = 2018,067 kW 
c) рз = 4850 bar €, = 4491 
kJ 
а) ha = 857,600 — €03 = 152,100 €o4,^ 33,870 


kg 
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kJ kJ 
has 7 472,704 — W,.- 384,896 — Wir = 342,558 — 


kJ 
kg kg kg 


kJ 
ha = 515,042 — 14 = 49574 °С 


kg 
e) t?» = 45574 °С 
f) Р,т = 364241 kW 
a) Pan = 1624,35 kW 
h) hə- = SS Q, = 4589,79 kW 
i) Tho. = 0,354 
j) p = 0446 
Problema 48 


Una centra! térmica con TG funciona en circuito abierto no regenerativo, con refrigeración 
intermedia entre los dos compresores de baja y alta gracias a lo cual el aire entra en el compre- 
sor de alta a la misma temperatura que en el de baja; y recalentamiento intermedio entre las 
dos turbinas de alta y baja (ciclo H4 + III) con lo que se vuelve a elevar la temperatura de los 
gases a 750 °С que tenían a la entrada de la turbina de alta, El rendimiento mecánico de los 
compresores y turbinas es 0,98 y los rendimientos internos 0,86 y 0,84, para las turbinas y 
compresores respectivamente. En el interrefrigerador no se considera pérdida de presión alguna, 
y la relación de compresión es la misma en ambos compresores, y 9 es la relación de compre- 
sión total, En ambas cámaras de combustión se pierde un 2,5% de la presión de entrada en cada 
cámara, y la presión de salida de la turbina de alta es la media geométrica de las presiones de 
entrada en la misma y salida en la turbina de baja. Hay una pérdida de 0,025 bar en el escape 
de esta última. En el compresor de baja entran 10 kg/s de aire de la atmósfera a 1 bar y 15". 


Calcular: a) la presión intermedia y la presión final a la salida del compresor de alta; b) el tra- 
bajo específico interno de cada compresor; c) las temperaturas reales de salida de ambos com- 
presores; d) la potencia total de accionamiento de los compresores; e) el calor cedido en el 
refrigerador intermedio; f) las relaciones de expansión de ambas turbinas; g) la relación combus- 
tible/aire en la primera cámara de combustión y la temperatura real de salida de la turbina de 
alta; h) la relación combustible/aire en la segunda cámara de combustión y la temperatura real 
de salida de la turbina de baja; i) la potencia neta del ciclo; y j) la relación de potencias. 


Cálculos: 
En la figura 1 se representa un esquema de la planta y en la figura 2 el diagrama Ts del ciclo. 


a) Pa = є. р. = 9 . 1 = 9 bar 


La relación de compresión es la misma en ambos compresores, y además по hay pérdida 
de presión en el interrefrigerador; luego 


P2 P2 ——— 
—-—— — pepe Уртр2= VI 973 bar 
P; Pr 

siendo además 


€c1 7 €c2 =3 
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b) Los trabajos de los dos compresores son iguales. Para T, = 288,15 K se lee en las tablas 
€01 Y hi 


€02 = €c1 €01 73 ·є01 


leyéndose en las tablas h5.. 


Trabajo a.i, de un compresor: Мс * W,c2 = ha, — h; 
Ww w 
Trabajo interno: Wici = Wic2 =— ad aiaa 
Nic 0,84 
c) 





ENTRADA /^ierrefrigerador Fig. 1 


SALIDA 









LZ 














Problema 48. Figs. 1 y 2. 


= 1,025 bar 
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ici 
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0,98 
=р, +0 
0,975.р„ 


2.10.W 


Pa 
Pg = 





0975.9 


IX 
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р 





025) ру. 





B4 





3471-0 


p 





e)En este caso el calor cedido en el interrefrigerador Q3 1. es igual al trabajo de un compresor, 





f) 


leyéndose en las tablas 
d 


766 





800 тк 


700 


600 











ү DLL 





500 


РАДУ, 


LO VOTE VI 








LT T T 
A HI GA D VL 
ПИ e 








Problema 48. Fig. 3. 
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Por tanto € sé € ER 
r Н =— = 
SES 21025 





g) En el gráfico de la figura 3, para T5 = T2: y ta = 750? se lee Ay. 


Y para T4 = 1023", 15 °K se leen en las tablas del aire hg y € 
3 03 


se lee en las tablas del aire ha. 





E03 
y para єод = 
€e1 


El salto a.i. en la primera turbina será W¿r1 = ha —ha, y el trabajo interno: 
Witi = Mir Мута = 0,86 -Weri 
NB — El trabajo referido a 1 ka de aire que entra en el compresor será: 
Wiz = (1+ d) Wiri ha = ha — Wir: 
leyéndose en las tablas T4. 


h) En la figura З con Ta y tẹ = 750 °С se lee ^; 7 0,0158. 


E _ fos 
Ademásha = Һз  €03:7 €o3 У 604 = —— 


leyéndose en las tablas del aire hys. М, тә = ha: – has Wir2 7 0,86 -Wira 


NB — De la misma manera que en la pregunta д) el trabajo referido a 1 kg de aire que entra en 
el compresor será: — Wiz = (1 +A, А) Мт һа = ha —Wira 


leyéndose en las tablas Тд;. 
i) La potencia total desarrollada en el eje de las turbinas será: 
Par = (Gri Wi + Gro Wira} s = 
=10[(1+ 34) Wig, E1 +2, +A2) W¡r2]0,98 


y lapotencia neta Pan = Par — Pac 


ii РЫ. 
Par 
Resultados: 
al px = 9 bar р; = 3bar єс = 3 
kJ 
b) eg = 1,200 hi = 1507077 €02 = 3,600 
g 
kJ kJ kJ 
ha, = 121233 — W,c,- 106,163 — Wic1 = 126,385 — 
k kg kg 
kJ 
c) һ = 141,455 — Т. = 413,405 К t; = 140,255 °С 
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d) Pac = 257928 kW 
kJ 
e) Q5, = 12639 — 
kg 
fl Pa = 8,775 bar Pa = 2999 bar Pa = 2,924 bar 
Pa 7 1,025 bar Ee1 = 2,926 Ee2 = 2,853 
kJ 
g} Ау = 0,017 ha = 900100 єоз = 125,700 
9 
kJ 
E0a = 42961 ha, = 524,205 — Wr: = 275,895 —— 
kg Kg gas turb, 1 
kJ kJ 
Wir, = 237,270 — - tra = 241,232 ——————— 
Kg gas turb, 1 Kg aire compresor 
kJ 
h4 = PEDE T4, - 81245K ta = 539,30 °С 
g 
kJ 
ҺА, = 0,007 eog = 44,062 hgs = 529,862 Ta 
g 
Ww = 270,238 s w = 232,404 bs 
s | Kg gas turb. 2 "um í Kg gas turb, 2 
kJ kJ 
Wir2 = 237,912 —— — һ = 567,696 
Kg aire compresor kg 


Ta = 81687K — t4 = 543,72 °С 
i) Par = 4695,18 kW Pn = 2116,33 kW 


i) y = 0451 


Problema 49 


En una TG, industrial, que funciona según el ciclo abierto sencillo de Brayton, a la entra 
da del compresor la temperatura era de 20 °С; el consumo de aire 230000 kg/h y a la salida 
del compresor la temperatura real medida fue de 227,5 °С. El flujo de calor en la cámara de 
combustión era igual a 31250 kW. En la turbina entraban los gases (aire) a 750 °С y salíar 
а la temperatura de 447,4 °С. El rendimiento mecánico tanto del compresor como de la tur 
bina se estima en 98%, 


Calcular: a) la potencia de accionamiento del compresor; b) la potencia desarrollada por lé 
turbina; c) la relación de potencias del motor-TG; d) el consumo específico de calor; e) el con 
sumo específico de aire; y f) el rendimiento global del ciclo. 


Cálculos: 


En la figura 1 puede verse ип esquema de la instalación y en la figura 2 un esquema de 
proceso en el plano Т5. 


18. CICLOS DE TG 769 


h,kJ/kg 
900 
































Problema 49. Figs. 1 y 2. 


770 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


230000 kg 
G= 


3600 s 





a) 
Para t, = 20 °С se lee en las tablas del aire һу; y para t; = 227,5 °С se lee en las mismas 
tablas hz. 
(h; =h} G (h3 —hx) 
ac = G om em E —- 
Tm 0,98 


b) Para t4 = 750 °С se lee en las tablas Һз y para t4 = 447,4 °С se lee en las mismas tablash. 


Par =G (ha — һа) Mm = б (ha — ha) 0,98 











" Pan 
c) =— 
Par 
O, 31250 .3600 kJ 
d) q= AA ышы 
Pin Pan kWh neto 
(véase Sec, 3 7). 
G - 3600 kg 
e iria cit RS AEREA 
Pan kWh neto 
Pan _ Pan 
f) n =—— = 
А siele o, 31250 
Resultados: 
а) С = 63889 kg/s 
kJ kJ 
h, = 20,100 — ha = 230,600 — Pac = 1372307 kW 
kg kg 
kJ kJ 
b) ha = 800,100 — ha - 462,540 — Р.т = 21135,01 kW 
kg kg 
c) е = 0351 
kJ 
d) Pan = 7411,934 kw q = 1517823 — — — 
kWh neto 
kg 
e) d- 3103 — 
kWh neto 
f) Meiclo с 0 237 
Problema 50 


Con referencia al ciclo cerrado regenerativo de TG de doble eje de la figura se especifican 
los datos siguientes: 
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ру 7 8 bar; ty = 30 °С; relación de compresión e, = 4; йе 2 a 3 se pierde un 2% de la presión 
yde 4a Тип 4%; t4 = 850 °С; eficiencia del regenerador a base de las temperaturas, 70%; Mia 7 
= 84%: Mir - 8596 Nmr > ra ~ Nme 7 98%; gasto de aire 30 kg/s. 


Se supondrá que el compresor y las dos unidades funcionan adiabáticamenie. 


Calcular: a) la temperatura a la salida de la turbina de baja; b) la temperatura a la entrada de 
la cámara de combustión; c) la temperatura a la entrada del prerrefrigerador, d) la potencia 
de accionamiento del compresor; e) la potencia desarrollada por las dos turbinas; f) la potencia 
neta del ciclo o potencia de accionamiento del generador; g) el calor intercambiado en el re- 
generador; h) el calor comunicado al aire en la cámara de combustión; i) el calor cedido al 
refrigerante en el prerrefrigerador; y j) el rendimiento global del ciclo. 


Cálculos: 
a) Para їз = 850 °С se lee en las tablas del aire h3 y єоз рз = 0/98 py є. = 098 8.4 


Pr 8 Pa : 
Zas — = €04 = tos —  Leyéndose en las tablas del aire has. 
(1—004) 0596 Pa 





Pa 


ha = һә —Yir = — Niy (h3 —has)  Leyéndose en las tablas t4.. 


bi Taze- Ta 
ең = "туст; T2- = T2 + eg (Ta —T2) 


Para t, = 30 °С se lee en las tablas һу y €o4. 


: | Е фп. Qo 02-8 
€o2 ^ 4 €g4 leyéndose en las tablas ha, һә 7h, +- =h t OEC leyéndose 





" 


Nic 
en las tablas T5, con lo cual se puede ya calcular Т... y leer en las tablas һу... 
c) Balance térmico del regenerador: 


ha. – һә = һа ~ha- y һа = һа һә – һә, y se lee en las tablas t4.. 


_ (ha—hy) G (һә һу) 30. 


d) = 22222 
= Nm 0,98 

e) Par (ha — hal nm G = (ha h4) 0,98 .30 

f) Pan = Par — Рас 

o) 0555 — 04,455 G (hz — h2) =G (ha — ha) 

h) Q5. 3=G (ha = ho.) = 30 (ha = һә.) 


i) Q4. 1 = - G (hg — hi) = — 30 (ha — hy) 
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з, kJ /kg.K 





18. CICLOS DE TG 773 





i) Р, 
1 Tio: 7 
02.3 
NB — Aún existen las pérdidas en la cámara de combustión, que se tendrían en cuenta me- 


diante un rendimiento de la combustión, y las pérdidas en el generador, que se ten- 
drían en cuenta por un rendimiento del mismo. 


Resultados: 
kJ 
a) ha = 915,600 S єоз = 182,900 рз = 31,360 bar 
g 
kJ 
Pa = 8,333 bar €04 = 48,602 has = 552,111 p 
9 
kJ 
ha = 606,635 ra Ta = 852 К t4 = 578,85 °С 
g 
kJ 
b)h, = 20.180 €o1 = 144 є02 = 5,76 
9 
kJ kJ 
ha, = 178,000 — ha = 206,162 — Ta = 476,843 К 
kg kg 
To» = 73945 К t2. = 466,303 °С 
к kJ 
c) hz» = 483,033 — ha» = 329,764 — t4. - 32279?C 
kg kg 
d) Pac = 5388,12 kW 
e) Рат = 9083,58 kW 
f) Pan = 369546 kW 
g) 0.2. = 8306,13 kW 
h) Q5.3 = 12977,02 kW 


i) Q4., = —8988411 kW 
j) Mot = 0,285 
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La combustión en las TG 





En un libro de TMT el estudio de las calderas de las centrales térmicas con TV 
no tiene lugar: porque las TV son motores de combustión externa, en las cuales la 
caldera constituye una unidad distinta, y de la cual normalmente sale responsable 
otro constructor distinto del constructor de la turbina, Aunque la TG de ciclo 
cerrado es también un motor de combustión externa, y las cámaras de combustión 
de las grandes TG industriales son unidades que guardan cierta semejanza con las 
calderas de las TV, la gran mayoría de las TG funcionan en ciclo abierto, y son 
motores de combustión interna, formando la cámara de combustión una unidad 
inseparable de la TG: siendo uno mismo el constructor de ambas unidades. 


Por eso este capítulo dedicado a la combustión se consagra particularmente a 
las TG, así como a los combustibles y cámaras de combustión de las mismas. 


19.1. Estudio de la combustión 


La combustión es una reacción química exotérmica de algunos de los elementos constitu- 
tivos de los combustibles sólidos, líquidos y gaseosos con el oxígeno de la atmósfera, Los com- 
bustibles utilizados en las TG suelen ser de origen orgánico, cuyos componentes principales 
son el carbono С, el hidrógeno Н, el oxígeno O, y el azufre $. Los restantes constitutivos entran 
en pequeña cantidad y no intervienen en la reacción de combustión. Si la combustión es com- 
pleta los tres elementos que se oxidan, a saber С, Н у S se transforman en СО, H20 y SO. 


19.1.1. Poder calorífico de un combustible 


Poder calorifico de un combustible, en general, es la cantidad de calor desprendida por el 
combustible en su combustión completa en determinadas condiciones, El poder calorífico 
es, pues, múltiple, porque la cantidad de calor desprendida no es la misma si la combustión se 
ha realizado a presión constante o a volumen constante, (aunque la diferencia entre el calor 
específico a presión constante y a volumen constante es prácticamente despreciable), o según 
otro proceso cualquiera, 


La distinción siguiente entre poder calorifico inferior y superior es importante en la técnica, 
Como hemos dicho, el H en la combustión reacciona formando H20. Ahora bien si los pro- 
ductos de la combustión están calientes (por encima de unos 50 °С) el agua está en forma de 
vapor; mientras que si los productos de la combustión se enfrían hasta la temperatura normal 
atmosférica el agua se condensa, cediendo simultáneamente el calor latente de vaporización. 
En este hecho se basa la distinción ya enunciada de los dos poderes caloríficos, sólo aplicable 
з los combustibles que contienen hidrógeno (como los combustibles ordinarios, que son hidro- 
carburos de fórmula general Cy Hy ), a saber: 


a) Poder calorífico superior, medido con un calorímetro, en el que los gases de la combus- 
tión se enfrían, a fin de conseguir que el vapor de agua se condense. 
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b) Poder calorifico inferior, medido con un calorímetro sin enfriamiento de los gases, de 
manera que el vapor de agua no se condensa, 


En las TG, se utiliza normalmente el poder calorifico inferior, porque los gases de escape 
a elevada temperatura no permiten la condensación del agua, y, al calcular rendimientos, la 
pérdida de calor (de condensación) que esto supone es preferible que no sea imputada a la TG. 
Como la práctica no es unánime se deberá examinar en cada caso si se trata del poder calorí- 
fico inferior Hj o superior H,. 


19.1.2, Cantidad de aire estrictamente necesaria para la combustión por kg de 
combustible 


La masa de aire estrictamente necesario para la combustión Ao se determina a partir de las 
reacciones de oxidación, que lienen lugar en la combustión del C, H y S. Por ejemplo, para 
calcular la cantidad de aire teóricamente necesaria para quemar un kg de C se utilizará la si- 
guiente ecuación: 


C0, CO; 
(19-1) 
12,01 +32 = 44,01 


porque siendo 12,01 y 32 las masas moleculares relativas del С y O respectivamente, se pre- 
сіѕап 12,01 kg de C para combinarse con 32 kg de О, y producir 44,01 kg de CO3. 


El aire es una mezcla de gases de composición esencialmente constante aun a elevadas 
altitudes. En el aire hay 0,2320 kg de O por cada kg de aire; pero según (19-1) 1 kg de C re- 
quiere 





M 2,66 kg de O 
— = л, е 
12,01 at 
luego 1 kg de C requiere 
2,66 
=11,5 kg de aire 
0,2320 


para la combustión completa. 


Los mismos símbolos С, Н, S, O designarán en lo sucesivo la masa de los respectivos ele- 
mentos que entran en la composición de un combustible, en kg/kg del combustible de que se 
trate. Además se tiene 








Masa molecular relativa del C............... 12,01 
" > “аен... 2016 
2 a "  delS. . 32,06 
» Е "  delO.............. 32,00 





y teniendo en cuenta que el combustible contiene ya una cantidad de oxígeno O,la cual dismi- 
nuye la cantidad de aire necesaria, se tendrá: 


mE ( с н S 2) 
% 0,2320 412,01 2.2016 32,06 32 


y haciendo operaciones: 





Ap=11,48C +34,21 H + 4,305 – 4,310 (19-2) 
Así, por ejemplo, en un combustible cuya composición sea: 


С=0,865 H=0,125 S=0,007 О =0,003 
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se tendrá: 
kg aire 


Ag = 14,22 ———— ——— 
kg combustible 


19.1.3. Coeficiente de exceso de aire 


En la práctica la combustión se realiza con una cantidad de aire mayor que la expresada 
por la Ec. (19-2): 


A>Ao 


1 
El recíproco de A, o relación másica aire/combustible, es A =— , relación másica combus- 
tible/aire. Cabe distinguir la relación teórica A 


„=— 
Ap 
y la relación real 
1 
1A=— 
A 


mucho menor que la primera. 


En una TG, si G es el gasto de aire a través del TC, Gr el gasto de gas a través de la unidad- 
TG, y Ge el gasto de combustible, se tiene 


1 
Gr =G +G, =G (1 +A) =G ( +) 


El valor de A o relación aire/combustible varía muy poco en las TG; así por ejemplo, en los 
turborreactores se mantiene casi constante e igual a 60. Sin embargo, al disminuir el régimen de 
marcha esta relación aumenta, pudiendo alcanzar en condiciones de marcha lenta valores del 
orden de 150. Las cámaras de combustión de los turborreactores son capaces de funcionar, sin 
extinción de la llama, con relaciones incluso superiores a 300, debido a que en la zona primaria 
del tubo de llama (donde tiene lugar la combustión) los valores de dicha relación son mucho 
menores (véase Sec. 19,3.2). 


Los combustibles líquidos utilizados corrientemente en las TG suelen tener la siguiente 
composición: С = 0,84 a 0,85; Н = 0,14 a 0,15; О <0,01, y su poder calorífico inferior Hj 
oscila con frecuencia entre 40000 y 45000 kJ/kg. 


Pues bien, en estos combustibles Ag — 14,7 a 15,0, pudiéndose tomar orientativamente el 
valor de 14,9. Las temperaturas de combustión son de 2000 a 2800 E: 


Se llama coeficiente de exceso de aire a la relación 


A 
а= — 


Si > 1 la mezcla se llama pobre, y si «<1 la mezcla se llama rica. 


En los hogares de caldera Q es del orden de 1,2, porque si es menor no es posible asegurar 
una combustión completa (es decir, impedir la formación de CO). En las TG Q tiene valores 
muy superiores, para que el exceso de aire reduzca la temperatura de los gases de combustión 
(del orden de 2000 °С) a la temperatura máxima admisible a la entrada de la turbina (cercana 
ya incluso a veces en las TG industriales а los 1000 °С). En algunas TG en régimen variable a 
puede alcanzar valores mayores de 30. De aquí resulta que la proporción de combustible en los 
productos de combustión es muy pequeña en las TG de 1,5 a 2% del caudal de aire. De aquí 
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resulta que las propiedades termodinámicas del aire y de los productos de combustión difieran 
tan poco que para un anteproyecto puede suponerse que por todo el motor-TG circula aire. 
(Véase pág. 785). 


El coeficiente de exceso de aire ( se puede calcular mediante un análisis de los gases de 
escape, verifícado, por ejemplo, con el aparato de Orsat. Este análisis presupone la condensa- 
ción del vapor de agua y da, por consiguiente, los tanto por cientos volumétricos de los gases 
secos provenientes de la combustión. Para mayor sencillez designaremos con la misma fórmula 
СО», SO», etc... dichas proporciones. Así, por ejemplo, CO; designa el número de m? de anhi- 
drido carbónico/m? gases de escape. Estos volúmenes se refieren a las condiciones normales, 
es decir, a 760 Torr y 0 °С. 


Para pasar de los tantos por ciento volumétricos a los tantos por ciento másicos se tendrá 
en cuenta que el volumen por la densidad es la masa; y que la densidad de un gas es proporcio- 
nal a su masa molecular relativa; luego el volumen por la masa molecular relativa será también 
proporcional a la masa del gas. Por tanto, en una mezcla de gases multiplicando el volumen de 
cada gas componente por su masa molecular relativa, y sumando los productos, se obtiene una 
cantidad que es proporcional a la masa de la mezcla. Esta suma será en nuestro caso: 


44,01 CO; + 28,01 CO +32 О, +28 №, (19-3) 


Además, teniendo en cuenta las masas moleculares relativas, en el CO? 12/44,01 de la masa 
total es C. Por tanto la masa de C en el CO) será proporcional a: 


12 
— — -44,01 CO; = 12 CO; (19-4) 
44,01 


Así mismo en el óxido de carbono (combustión incompleta) esta masa será proporcional a 


12 
————- 28,01 CO = 12 CO (19-5) 
28,01 


Así mismo por cada kg de H quemado se obtienen 9 kg de vapor de agua, y por tanto 9 H son 
los kg de vapor de agua por kg de combustible. 


Designemos: 
kg gases hümedos 
gm 
kg combustible 
kg gases secos 
Е kg combustible 
kg carborio quemado 
kg combustible 
_ kg gases secos 
* kg carbono quemado 


_ Kg vapor de agua 





kg combustible 


Por cada kg de combustible se tendrá en el escape 1 kg de combustible más el aire realmente 
utilizado en la combustión, A; luego: 


Gp =1+A=1+0.Ap 


(1) C, contenido en los gases quemado en forma de CO o СО». 
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Gh — 1 
a=- (19-6) 
Ao 


En esta fórmula Ag se calcula mediante la Ec. (19-2), previamente conocida la composición 
del combustible. 





Falta por conocer Gp. Se tiene 
Gn =G; +С, (19-7) 
Gs = Gi C, 
— 44,01 CO; *320; + 28,01 CO +28 N_ 
3 12 (CO, + CO) 


~ 11 C02 +80, +7 (CO +N2) 
3 (CO2 +C0) 





(19-8) 


habiendo tenido en cuenta las Ecs. (19-3), (19-4) y (19-5) 
kg hidrógeno 


Cy=9H  H- cantidad de hidrógeno en 
kg combustible 


Por el análisis de los gases se conocen los % volumétricos de CO2, O5, CO y М» así como 
C,. Con estos datos se calcula Ср por la Ec. (19-7), y finalmente @ por la Ec. (19-6). En esta 
última ecuación 1 representa 1 kg de combustible quemado. Si hay cenizas, combustible no 
quemado y humedad en el combustible, en una fórmula más exacta se sustituirá el 1 por 


% cenizas + # humedad combustible no quemado en las cenizas 
100 kg combustible 


En los combustibles hidrocarburos puede suceder que algunos gases combustibles no se 
quemen, y se produzca, además de CO, hidrógeno Н; y metano CH4. En este caso el cálculo 
se realizaría en la misma manera. Pero sustituyendo la Ec. (19-8) por la siguiente 





q; - 1100: +80, +7 (CO  N3) +4 CH, + 0,5 H3 
` 3 (CO, +CO +CH4) 


19.1.4. Ecuación de la cámara de combustión 
En la cámara de combustión, que supondremos adiabática (véase la fig. 19-1) entra 1 kg de 
aire y А kg de combustible. La entalpía del aire es ha; y su velocidad сц. La entalpía del com- 
bustible se compone de: a) entalpía química, igual al calor de la reacción de combustión, que 


h, 1 






1 kg aire Paz б 

E (1 + A) kg gas 

A kg comb. 
һе+ 7H, 


Fig. 19-1.—Balance térmico de la cámara de combustión, 
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por kg de combustible es igual a Н; (poder calorífico inferior), si la combustión es completa, 
o igual a П. Hj si es incompleta (No — rendimiento de la combustión) (1); y b) entalpía del 
líquido hg desde la temperatura que se toma como origen de entalpías 0 ^C hasta la tempe- 
ratura del líquido a que esté referido el poder calorífico H; que se esté utilizando. De la cámara 
de combustión salen (1 + №) kg de gas (aire más productos de la combustión) con la entalpía 
hy; y la velocidad Cy) . El balance térmico de la cámara de combustión nos da la siguiente 
ecuación: 


2 
C31 





ci 
Thay E +A (hg Елен) =(1 +A) (ч: ] =) (19.9) 


Si se desprecian los términos de energía cinética, lo que puede hacerse con suficiente aproxi- 
mación, la Ec. ( 19-9) se simplifica así: 


1 hay ФА (hg Hne Hi) 7 (1 +A) hg; (19-10) 


Las Ecs. (19-9) y (19-10) se refieren a 1 kg de aire que entra en el compresor, y sus unidades 
en el S/ son kJ/kg aire del compresor. 


En las Ecs, (19-9) y (19-10): 


a) họ se calcula mediante el calor específico del combustible, cuyo valor exacto se ha de 
buscar en las tablas de cada combustible, y en los combustibles derivados del petróleo vale, con 
aproximación suficiente de ordinario en los cálculos, 1,163 kJ/kg. 


b) hg? es la entalpía a la salida de la cámara de combustión de un gas que ya no es aire, 
sino una nezcla de aire y productos de combustión, CO, H20, etc. Como la relación aire/com- 
bustible en las TG es muy elevada del orden de 60 y en raras ocasiones hasta 300 un cálculo 
bastante aproximado se logra siempre suponiendo que el gas es aire, y leyendo һу en las 
tablas del aire. 


Con el fin de enfocar la atención hacia puntos más importantes se ha utilizado esta aproxi- 
mación en los problemas incorporados en este libro. Para logar una mayor aproximación se 
podrá utilizar uno cualquiera de los tres procedimientos que se explican en las Secs. 19.1,5.1 
a 19.1.5.3, reservando las tablas del aire para los cálculos del TC, por donde circula siempre 
en el circuito abierto aire aspirado de la atmósfera. 


19.1.5. Propiedades termodinámicas de los gases de combustión 


Para el cálculo de las propiedades de los gases de la combustión se exponen a continuación 
tres métodos: la función yp, el diagrama universal del aire y productos de combustión y las 
tablas de gases. 


19.1.5.1. Función y; para corrección de entalpías 


English y Wachtl (21 han preparado unos gráficos de una función y de la temperatura y 
de la composición del combustible quemado en la cámara de combustión, que sirven para 
calcular el incremento de entalpía que hay que sumar a la energía del aire, h, para tener la 
entalpía del gas hg (aire más productos de combustión), segün la siguiente ecuación: 





hymh, + Vn (19-11) 


14A 


Estos gráficos, traducidos a unidades S/ pueden verse en la figura 19-2. 
Aunque estos gráficos suponen el caso ideal de una combustión completa (No = 1), dado 


(1) El rendimiento de la combustión en el ciclo abierto de TG tiene en cuenta tanto el com- 
bustible que queda diluido en los gases sin quemar cuanto la falta de adiabaticidad de la cámara, 
que equivale a una disminución del mismo, 

(2) ENGLISH Y WACHTL, Charts of Thermodynamic Properties of Air Combustion 
Products, ‘ЧАСА Tecn, Note 2071, 1950”. 
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el elevado valor de No en las cámaras de combustión (de ordinario superior al 90%), pueden 


utilizarse en los problemas reales también. 


Según la Ec. (19-11) la entalpía del gas a la salida de la cámara de combustión será: 





hg haz + Vn2 


Т+А 


y llevando este valor de hy; a la Ec. (19-10), y despejando A, se tendrá: 



















































































































































































Fig. 19-2.—La función y, en kJ/kg de la temperatura en °C y de la composición del combustible (o sea de la 
relación H/C de hidrógeno a carbono) que sirve para obtener la entalpfa del gas (aire más productos de combus- 


tiáni a nartir de la del aire. 
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haz — Mar 


= AAA O AA (19-12) 
(n. Hi +hg) = (һә + Vn2) 
Para utilizar la fórmula (19-12), en conexión con nuestras tablas del aire y con los gráfi- 
cos de la figura 19-2 sería preciso que el O de entalpías fuese en ambos casos el mismo. Sin 
embargo, los gráficos de la figura 19-2 están preparados de manera que a 600 R (260,18 °С) 


BTU kJ 
la entalpía del aire sea 48 —— ^ 111,6 — . 
Ib ka 


Como para la misma temperatura en nuestras tablas del aire se lee una entalpía de 60,50 
kJ/kg, para poder utilizar nuestras tablas en conexión con la Ec. (19-12) bastará anadir 51,1 
al denominador de esta ecuación, resultando por tanto: 

An ha — һа 
(Me Hi t hg) — (hi; +51,1) — Vn 





En el caso de dos o más cámaras de combustión se procederá análogamente, teniendo en 
cuenta que la relación combustible/aire puede ser distinta en general en cada cámara. 


19.1.5.2. Diagrama universal del aire y productos de combustión 


Siendo tan variada la gama de combustibles utilizados en la práctica, la construcción de 
un diagrama hs distinto para cada combustible sería tarea prácticamente imposible, Esta se 
complica aün más si se tiene en cuenta que un determinado combustible puede utilizarse 
con un coeficiente cualquiera de exceso de aire Qj el cual puede tomar cualquier valor de 
Оа =, 


Afortunadamente los gases provenientes de la combustión tienen la propiedad de que sus 
características termodinámicas referidas a 1 Mol no dependen de la composición del combus- 


1 
tible, sino que son función solamente de Q o de т = — . Esta última variable tiene la ventaja de 
а 


que varía de 1 a 0, cuando Q varía de 1 а “o, lo que permite la interpolación más fácil, que 
además es practicamente lineal. En la propiedad mencionada se funda la construcción del 
diagrama universal del aire y productos de combustión que nos limitaremos a explicar con 
ayuda de las figuras 19-3 a 19-6. 


Por la razón que acabamos de indicar en este diagrama universal todas las magnitudes espe- 
cíficas están referidas a 1 Mol, no a 1 kg. 


Siendo M,, la masa molecular relativa de la mezcla de gases se verifican las siguientes fór- 
mulas de paso de las magnitudes referidas a 1 Mol (mayúsculas) a las referidas a 1 kg (minúscu- 
las), que son las que hasta ahora se han utilizado en este libro: 


m 


y análogamente 


e Mig 
Recuérdese además (véase Sec. 2.3.2) que la ecuación de estado referida a 1 Mol es: 


pV=8314,3T (19-13) 
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donde V — volumen específico en m3/Mol; 
В = 8314,3 constante universal de los gases en J/Mol - К. 


La masa molecular relativa del aire es М,, ~ 29. La de un gas con una composición volu- 
métrica de N2, O5, CO2, CO y H20, según lo dicho anteriormente, será: 


М, 728 М, +32 O, + 44,01 СО, +28,01 CO + 18 H3 (19-14) 
El diagrama universal se construye para un gas mezcla de aire y de los productos de combus- 
tión de una composición másica determinada. Por ejemplo hay diagramas publicados para un 
gas de la siguiente composición: 
C —0,855 H —0,145 


0 sea con una relación H/C —0,1696. 


Para este combustible 


kg aire 
Ag = 14,78 —————— 
kg combustible 
kJ 
Н; = 43960 — 
kg 


Los porcentajes volumétricos de los componentes de este combustible para 4=1 son: 


N2¿=0,738 СО, =0,130 Н;0 =0,132 


y sustituyendo en la Ec. (19-14), se obtiene también la masa molecular relativa de este com- 
bustible, 


Mrg =28,9 7-?9 - M; 


Según lo dicho un diagrama HS (referido por tanto а 1 Mol) para 4=1 (г = 1) sería prácti- 
camente (con un grado de exactitud suficiente) válido para cualquier combustible de los co- 
rrientemente empleados en las TG. Pero el diagrama universal ha de ser aplicable también para 


1 
vualquier valor de г = —— . La construcción del diagrama universal se explica en las figuras 
а 


siguientes. 
En la figura 19-3 se observa que al variar r variarán las isobaras y las isócoras entre las dos 
isobaras y las dos isocoras trazadas correspondientes a los valores extremos г —1 y г =0. 


En la figura 19-4 se han hecho coincidir todas las isobaras obteniéndose en vez de la red 
isentrópica paralela al eje de ordenadas del diagrama del aire o del de la figura 19-3, un haz 
de isentrópicas aproximadamente rectas, pero no paralelas correspondiendo cada una de ellas 
a un valor distinto de г. (En la figura 19-4 se han trazado sólo las correspondientes a los valores 
extremos г = 1 y г = 0). En esta figura la posición de las isotermas y de las isocoras también 
sigue dependiendo de r. 

Finalmente en la figura 19-5 a fin de hacer coincidentes también las isócoras y las isotermas, 
y lograr una sola red de líneas construidas, por ejemplo, para el aire (г = 0, @ = оо); se conserva 
una escala única de temperaturas; mientras que la escala de entalpías se hace depender del 
coeficiente de exceso de aire ©, o respectivamente de г. 

En la figura 19-6 se explica con un ejemplo el modo de utilizar un diagrama universal de 
este tipo. Supongamos que el punto 3 determinado por p3, t4 representa el estado del gas а 
la entrada de una unidad-TG de la que se conoce la presión final рд y que se desea calcular 
el salto a.i. 


[Y (CO 


e. 
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Fig. 19-3 —Diagrama HS para el aire y productos de combustión, 
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Fig. 19-4.—Diagrama HS con las isobaras coincidentes. 
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Fig, 19-5.—Diagrama HS con las isobaras e isotermas coincidentes. 


1) Se supone conocido @ (o bien se calcula por el procedimiento indicado en la Sec. 19.1.3) 
1 
y por tanto r ——. 


2) Con r se selecciona la línea isentrópica. Las líneas 3-4 y a-b son paralelas a r. Así se lee 
en el punto a la entalpía Нз. 


3) De la misma manera se lee en el punto b la entalpía Ha. 


4) El salto a.i. será: 
kJ kJV 1 Mol 
Ysi = Ha – на) V — (E) 
kg Mol М kg 


19.1.5.3. Tablas de gas 


Las tablas del aire del Apéndice 1, págs. 1007-1017, se han utilizado en los problemas de este 
libro no sólo en el cálculo de los TC sino también en el de las unidades-TG. Gracias a los valores 
grandes de la relación A aire/combustible, los valores de las propiedades termodinámicas del 
gas que evoluciona en la unidad-TG (aire más productos de combustión) son, como ya hemos 
dicho, muy próximos a los del aire. 


En las dos secciones anteriores se han estudiado dos métodos para realizar los cálculos de 
la unidad-TG con más aproximación. Pasamos a referir el tercer método, que consiste en la 
utilización de las tablas de gas (1). 


(1) J. Н. KEENAN y J. KAYE, Gas Tables, Thermodynamic Properties of Air, Products of 
Combustion and Component Gases, Compressible Flow Functions, John Wiley and Sons, Inc., 
New York, 12.% reimpresión, 1966, Véase “Table 4, Products —400 % Theoretical Air for One 
Pound/Mole”. Págs, 38 y ss, y “Table 7, Products —200% Theoretical Air (for One Pound/ 
Mole)”, Págs. 65 y ss. 
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Fig. 19-6 —Ejemplo de utilización del diagrama HS. 


Un resumen de estas tablas en unidades S7 pueden verse еп los Apéndices П y II, páginas 
1018-1019. La contextura de estas tablas es análoga a la de las tablas del aire, y después de lo 
dicho en la Sec. 2.17 no requieren ulterior explicación. En estas tablas se ha hecho corresponder 
el cero de entalpía y entropía a 0 °С, como en las tablas del aire. 


La tabla del Apéndice II, pág. 000, contiene las propiedades termodinámicas de los produc- 
tos de combustión de un hidrocarburo de fórmula (СН), con un coeficiente de exceso de 
aire Q4 y la siguiente composición. 


Masa molecular % volumétrico 





relativa 
CO; 44,010 3,438 
H20 18,016 3,438 
Aire 28,970 98,281 
Q4 32,000 —5,157 


La masa molecular relativa de la mezcla es 28,954. 
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La tabla del Apéndice 111, pág. 1019, se refiere a los productos de combustión de un hidro- 
carburo de fórmula (СН), con un coeficiente de exceso de aire Q = 2, y la siguiente compo- 
sición: 


Masa molecular —- 
pde tae % volumétrico 





relativa 
CO; 44,010 6,760 
H20 18,016 6,760 
Aire 28,970 96,620 
O, 32,000 —10,140 


La masa molecular relativa de la mezcla es 28,939, 


Aunque ambas tablas están hechas para un hidrocarburo de una composición bien determi- 
nada; pero al estar referidas a 1 Mol en vez de 1 kg pueden utilizarse, como se ha dicho, con un 
alto grado de precisión para los productos de combustión de combustibles de una amplia gama 
de composición de fórmulas generales (CH), а (СНз); siempre que los valores de о sean 4 y 2 
respectivamente. La energía interna específica por Mol no se ha tabulado, porque cuando se 
necesite puede obtenerse fácilmente teniendo en cuenta que 


U-H-pV-H-RT-H-83143T 


en virtud de la Ec. (19-13). 


Además, si a estas dos tablas se añade la tabla del aire (coeficiente de exceso de aire 0 = 00) 
pueden obtenerse las propiedades termodinámicas de cualquiera de dichos combustibles (entre 
los cuales se encuentran todos los corrientemente empleados en las TG), para cualquier valor 
del coeficiente & de exceso de aire. 


Hay que advertir que nuestras tablas del aire están referidas a 1 kg; mientras que las tablas 
de productos de combustión están referidas a 1 Mol; pero fácilmente se pasa de unas unidades 
a otras, teniendo en cuenta lo dicho en la pág. 782. 


Hecho esto si & no es ni 2, ni 4 ni co se utilizan de las tres tablas las dos entre las cuales se 
encuentra el valor de O en los productos de combustión de que se trata, obteniéndose por 
interpolación líneal los valores buscados. 


19.2. Combustibles utilizados en las TG 


Los constructores de TG se han esforzado, y siguen esforzándose, en conseguir 
que la TG sea un motor omnívoro, si se nos perdona la frase, es decir, capaz de 
funcionar con cualquier combustible. Gracias a ello la ТС puede competir en algu- 
nos casos en economía con otros motores térmicos. La competencia, por ejemplo, 
del motor-TG con el motor Diesel se podría resolver en algunos casos a favor del 
primero si pudiera emplearse un combustible más barato, que compensase su 
menor rendimiento. 

La gama de combustibles utilizados en las TG es mayor que en la de los moto- 
res alternativos de combustión interna; pero menor que en las instalaciones de TV, 
donde prácticamente puede emplearse cualquier combustible. 


Siendo tan amplia la zona de utilización de las TG, que abarca desde instalacio- 
nes pesadas estacionarias de gran potencia, hasta los turborreactores y hasta gru- 
pos de pequeña potencia; los puntos de vista para la selección del combustible 
más apropiado son muy diversos: económicos, técnicos, de seguridad y hasta de 
disponibilidad en tiempo de guerra en las aplicaciones militares. 
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He aquí algunas de las principales características que ha de reunir un buen com- 
bustible para las TG: 
1) Ha de ser abundante en la naturaleza y ha de ser su extracción rentable, 


2) Ha de tener un poder calorífico por unidad de peso o por unidad de volu- 
men elevado, según las aplicaciones. Así, por ejemplo, en las aplicaciones milita- 
res los aviones de poco peso están limitados por su capacidad: mientras que los de 
gran peso están limitados por su peso. Para los primeros son más interesantes los 
combustibles, cuyo poder calorífico por unidad de volumen es elevado; mientras 
que para los segundos son más interesantes los combustibles en que es elevado el 
poder calorífico por unidad de peso. 

3) Los productos de combustión han de contaminar lo menos posible el am- 
biente. 


4) Ni el combustible ni los productos de combustión han de atacar a los apa- 
ratos que han de estar en contacto con ellos. Así, por ejemplo, el azufre ataca 
los elementos del circuito del combustible, así como las cámaras de combustión 
y las turbinas con los productos resultantes de la combustión. Los ácidos sulfuro- 
sos y sulfúricos facilitan la creación de depósitos de carbono. El anhídrido sulfú- 
rico es muy corrosivo para las aleaciones de níquel, que se utilizan muy frecuente- 
mente en las TG. En los turborreactores la limpieza del combustible es importante 
para no correr el riesgo de que un motor se pare en vuelo por obturación de 
algún inyector. 


5) Posibilidad de utilizar como oxidante el aire atmosférico en las TG de ciclo 
abierto. (En las TG para aplicaciones espaciales se emplean otros oxidantes). 

Los combustibles principales utilizados hasta el presente en las TG son los 
siguientes: gas natural, gas de altos hornos, gasolina, petróleo o keroseno, gas-oil, 
aceite de alquitrán, carbones y turbas. 

El empleo de los combustibles gaseosos o de los combustibles líquidos más lige- 
ros (gasolina, petróleo y gas-oil) no ofrece ninguna dificultad. No así el del fuel-oil 
muy empleado en las instalaciones industriales, que presenta serios problemas al 
diseño de la cámara de combustión. El empleo de combustibles sólidos tropieza 
aún con mayores dificultades técnicas, y hasta el presente prácticamente no se 
ha pasado aún de la fase de experimentación. Es claro que una TG sólo debe fun- 
cionar con el o los combustibles para los cuales está diseñada. 


El gas natural, mezcla de hidrocarburos parafínicos, cuyo componente principal 
es el CH4 (metano) con menores cantidades de C; H4 (etano), C4 Hg (propano) y 
C4H;, (butano), es un combustible ideal para las TG, entre otras cosas por su 
elevado grado de limpieza, que permite prácticamente la eliminación del filtro. 
Su utilización es frecuente para accionamiento de grupos de bombeo en los gaseo- 
ductos, donde este combustible es abundante y barato. 

El gas de altos hornos es barato, pero no es un combustible ideal. Su composi- 


ción, como la del gas natural, es variable. A continuación un ejemplo, que da una 
idea de lo que puede ser su composición volumétrica: CO», 16%; CO, 19%; Hz, 
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1%; N,, 64%. Como su poder calorífico por unidad de volumen en condiciones 
normales suele ser bajo y del orden de 2930 kJ/m?, se necesita un gran volumen 
del mismo. Procede de los altos hornos a presión reducida que necesita ser elevada 
mediante un compresor. 


Todos los combustibles líquidos provienen prácticamente del petróleo, que se 
encuentra en lagos subterráneos en muchas partes del mundo, Aunque todos 
fundamentalmente son hidrocarburos cada crudo tiene características especiales. 
Muchos petróleos rusos, por ejemplo, contienen oxígeno en cantidades aprecia- 
bles. El petróleo natural no se utiliza como combustible: sino los productos de su 
destilación, que se obtienen en las refinerías a diferentes temperaturas: 


Gasolina de aviación. ...... 25-150 °C 
Gasolimas.............. 30-210 °С 
Мба coin ra 50-210 °C 
Kerosen0.............. 180-290 °С 
Fueboil.............o.o 190-400 ^C 


Aceites lubricantes y residuos 300 ^C en adelante 


Además de las gasolinas obtenidas por destilación fraccional se obtienen otras 
gasolinas por "cracking", o fraccionamiento de los residuos de petróleo después 
de la primera destilación, para obtener productos ligeros (gasolina de alto índice 
de octano). 


La gasolina constituye el carburante ideal para los motores de ámbolo. El 
keroseno o petróleo de lámparas, utilizado antes casi exclusivamente para el 
alumbrado, ha encontrado en las TG y turborreactores un vasto campo de aplica- 
ción. El fuel-oil posee un gran poder calorífico de 1,25 a 2.5 superior al del 
carbón. 


Las propiedades que interesa conocer en un combustible hidrocarburo son 
el peso específico, la viscosidad, e/ punto de inflamación (o temperatura a la cual 
los vapores emitidos por el combustible pueden ser inflamados mediante llama 
al contacto del aire ambiente), el punto de autoencendido (temperatura a la cual 
se inflama todo el líquido. porque el calor de combustión es suficiente para com- 
pensar las pérdidas por radiación y conductividad, y mantener la llama activa), 
contenido de azufre (elemento muy perjudicial como ya se ha dicho, que conviene 
reducir lo más posible en el refinado del petróleo), número de octano y número 
de cetano. 

Las altitudes óptimas de vuelo de los aviones de reacción están asociadas con 
temperaturas atmosféricas muy bajas (—100 °С). En vuelos prolongados a estas 
altitudes la temperatura del carburante puede descender a —45 °С. Es interesante 
en estos casos considerar el llamado punto de enturbiamiento, en que la parafina 
del combustible se precipita. Al llegar a esta temperatura crítica será menester ca- 
lentar el combustible, para que no se obturen los filtros con las partículas de para- 
fina. Al bajar también la temperatura, la viscosidad del combustible aumenta, lo 
cual perjudica a la atomización del mismo. 
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La tabla siguiente contiene las propiedades más importantes de los combusti- 
bles líquidos utilizados en las TG: los ligeros (gasolina, petróleo, gas-oil) se utili- 
zan en aviación y en los grupos industriales pequeños. y los aceites pesados 
(fuel-oil) en las grandes instalaciones industriales. 


TABLA 19-1 


PROPIEDADES DE ALGUNOS COMBUSTIBLES LIQUIDOS 


Gasolina | Petróleo 
Propiedad de de Gas-oil Fuel - oil 
aviación | aviación 





Densidad relativa 
la 15 *C) 


; acc os | os | 
Corrección de la 
densidad relativa 0,00085 | 0,00073| 0,000675 0,00064 0,00063| 0,00063 
por *C 


Análisis másico: 
9e C 845 


%H 15,5 
%S Interior a 


Viscosidad a 38°С 
(cts) 


€, entre 0-100°С 
| (к/к к) EN e om [зв | 
Relación teórica 

138 


aire/combustible, 14,7 


Poder calorífico 
superior (kJ/kg) 





Poder calor ífico 
calorífico (kJ/kg) 





La utilización de los combustibles sólidos en el circuito abierto dc TG presenta 
la dificultad de que las partículas de cenizas se adhieren a los álabes de la turbina. 
Para obviar esta dificultad se ha ideado la turbina de aire caliente, la cual puede 
funcionar en circuito abierto o cerrado. En ambos casos en lugar de la cámara 
de combustión se utiliza un intercambiador de superficie. La primera turbina de 
aire caliente en circuito cerrado de 2,5 MW ha dado un excelente servicio de 
60.000 horas de funcionamiento ininterrumpido. Hasta el año 1967 se habían 
ensayado en las instalaciones de aire caliente los siguientes combustibles sólidos: 
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a) antracitas con contenido de cenizas de 5 a 20% y de agua de 5 al 10%; 


b) lignitos con contenido de cenizas del 10 al 20% y agua del 30 al 40%; 
c) turbas de diferentes clases con contenido de cenizas de 0,5 a 5% y de agua 
de 50 a 60%; 


d) otros carbones pobres, como carbones residuales de madera, etc., no se han 
utilizado hasta el presente; pero solos o mezclados con carbones más ricos 
presentan el interés de la máxima economía en el precio del combustible. 


Aunque ya en cl afio 1945 se inició un programa de investigación sistemática 
sobre la utilización de combustibles sólidos en la TG por el Locomotive Develop- 
ment Committee, Vitumenous Coal Research Inc., y en 1960 se anunciaba ya la 
proximidad de la puesta en servicio de una locomotora con turbina de gas que uti- 


lizaría carbón como combustible, hasta el momento presente las escasas realiza- > 


ciones pertenecen aún a la fase experimental. 


19.3, Cámaras de combustión de las TG 

La cámara de combustión es un elemento importantísimo de la TG: si falla 
aquélla deja de funcionar ésta, lo cual es catastrófico en un turborreactor en vue- 
lo, si se trata de esta aplicación específica de la TG. En una cámara de combustión 
mal diseñada, el rendimiento de la combustión es pobre, y se reduce el rendimien- 
to total de la instalación. 


19.3.1. Exigencias a que debe satisfacer una cámara de combustión 
I) Rendimiento de la combustión n, elevado: 
а, 
Hi 


donde Q, — calor realmente utilizado en la elevación de la entalpía del fluído; 
H; — poder calorífico inferior, o calor que desprende 1 kg de combusti- 
ble en la combustión completa. 


En algunas cámaras modernas 7, en el punto de diseño es del orden de 0,98-0,99, 
y en toda la gama de trabajo no inferior a 0,95, 


2) Pérdida de presión mínima. El valor relativo de esta pérdida se mide por: 


A stot — Pe 
є; = Ptot ‚100 = Pstot — Petot ‚100 
Petot Petot 


donde el subíndice tot significa el valor total (o de remanso) y s, e designan la sa- 
lida y la entrada de la cámara de combustión respectivamente. En las cámaras de 
combustión modernas e, oscila de 1 a 3%, y en las de los turborreactores puede 
alcanzar un valor del 10%. 
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3) Peso y dimensiones reducidas. En las cámaras de combustión de aviación 
es importante reducir tanto el peso como el volumen; esto último porque con 
frecuencia la cámara de combustión determina la sección frontal del turborreac- 
tor. La cámara de combustión será tanto más compacta cuanto mayor sea el 
coeficiente denominado intensidad térmica de la cámara \сс, о cociente entre el 
calor realmente comunicado por el combustible en la unidad de tiempo y el pro- 
ducto del volumen de la cámara por la presión a la entrada de la misma: 


donde n, rendimiento de la combustión; 
С. — gasto de combustible, kg/h; 
Н; — poder calorífico inferior del combustible, kJ/kg; 
Vcc — volumen de la cámara de combustión, m? ; 
р. — presión а la entrada de la cámara de combustión, bar. 


La intensidad térmica de las cámaras de combustión de las TG suele ser unas 
10 veces superior a la de los hogares de las calderas de vapor; oscilando entre 
3,6. 103 y 1,2. 105 kJ/m?.s - Баг, 


4) Uniformidad del campo de temperaturas a la entrada de la turbina. La falta 
de uniformidad, que perjudica a la resistencia de los álabes de la turbina, será 
tanto mayor cuanto mayor sea el parámetro: 


donde Tmax, Tmin — temperatura máxima y mínima de los distintos hilos de co- 
rriente a la salida de la cámara; 
T, = temperatura media a la salida de la cámara de combustión. 
5 no debería exceder de un 20 a un 30%, 


5) Encendido rápido y seguro, y funcionamiento estable, en todas las condi- 
ciones de funcionamiento. Esta exigencia es especialmente importante en las TG 
de aviación que han de trabajar a grandes velocidades de vuelo y elevadas altitu- 
des con temperatura y presión del aire a la entrada de la cámara baja y con fre- 
cuencia con mezclas pobres. En los combustibles hidrocarburos A, (relación teó- 
rica aire/combustible) oscila entre 14 y 16; mientras que A (relación real aire/com- 
bustible) puede valer de 50 a 150. 


6) Montaje fácil. Además en las TG estacionarias podrá interesar una cámara 
de combustión con materiales menos costosos, o también cámaras de combustión 
duales que puedan funcionar simultáneamente con combustible sólido o líquido 
o con combustible líquido ligero y pesado, etc., etc. 
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19.3.2. Esquema básico de una cámara de combustión 


La temperatura de los gases a la entrada de la unidad-TG no suele exceder los 
750-950 °С, según los materiales a causa de la resistencia de los álabes. A estos 
valores corresponde un coeficiente de exceso de aire de 3,5 a 5,0. Estos valores 
de œ son excesivos para que la combustión sea estable. Además en funcionamien- 
to, al disminuir bruscamente el suministro de combustible a la cámara de combus- 
tión, а puede llegar a ser incluso mayor que 30. Por esta razón, como puede verse 
en la figura 19-7, la cámara de combustión se divide en dos zonas: zona de com- 
bustión y zona de mezcla. En la primera se mantiene una temperatura media de 
1600 a 1900 *C, que favorece la estabilidad de la combustión. Para ello sólo una 
parte del aire (el aire primario G; y el secundario Су) se mezcla con el combusti- 


zona de combustión 





torbellinador zona de mezcla 


tubo de llana 


Fig. 19-7.—Esquema de cámara de combustión y distribución del aire en la misma, 


ble en la zona de combustión. La restante parte del aire (aire terciario Сц) entra 
por los orificios finales situados en la zona de mezcla del tubo de llama, donde se 
mezcla con el aire y los productos de combustión, que salen de la zona de com- 
bustión; reduciendo la temperatura del gas hasta el valor admisible a la entrada de 
la turbina. En la zona de combustión se distingue, pues, el aire primario Су ©), 
que con el combustible que sale del inyector forma una mezcla muy rica, la 
cual se inflama al contacto con la llama (ya que el dispositivo de encendido 
actúa sólo en el arranque), y el aire secundario Су, suministrado por orificios 
laterales situados en el tubo de llama que tiene por objeto conseguir la combus- 
tión completa con un coeficiente de exceso de aire de 1,5 aproximadamente. Las 
z бу + бп 
relaciones Су/б у en la zona de combustión; así como ——————- en la zona de 
ш 
mezcla se determinan experimentalmente en el banco de pruebas. En el esquema 


de la figura 19-7 puede verse el torbellinador, que consiste en una corona de ála- 


(1) En las cámaras de combustión con torbellinador G, es el aire que atraviesa el torbe- 
llinador. 
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bes fijos, cuyo fin es crear un torbellino y facilitar así el intercambio intenso de 
masa y de calor. 

La cámara de combustión realiza las operaciones siguientes: pulverización del 
combustible, vaporización del mismo, realización de la mezcla combustible-aire, 
inflamación y combustión de esta mezcla y dilución de los productos de combus- 
tión con aire terciario. Es obvio que a cada uno de estos procesos no corresponde 
precisamente una zona determinada de la cámara de combustión. 


Por término medio puede decirse que sólo de un 25 a un 30% del aire se emplea 
en oxidar el combustible; actuando el resto como capa refrigerante de la cámara 
de combustión, y como diluyente del aire para rebajar su temperatura. 


A fin de reducir los gases contaminantes NO, se ensayan modernamente (1985) 
diversos métodos, tales como: 1) inyección de agua y vapor de agua en la cámara 
de combustión; 2) combustión en etapas escalonadas; 3) combustión catalítica; 
4) cámara de combustión con premezclador (además del catalizador en los gases 
de escape). (1), 


19.3.3. Cámaras de combustión de los turborreactores 


Las cámaras de combustión de los turborreactores son de tres tipos: individuales o tubulares, 
anulares y ánulo-tubulares. 


Las cámaras individuales se disponen en número variable en la periferia, como puede verse 
en la figura 19-8. Una de estas cámaras, cuyo número suele oscilar entre 6 y 16, puede verse 
en la figura 19-9. 


Los motores-TG industriales y las turbinas marinas utilizan también cámaras individuales. 
La facilidad de inspección y montaje constituye una de las ventajas principales de este tipo de 
cámaras de combustión. La combustión tiene lugar en el interior del tubo de llama, Como 





Fig. 19-8.—Cámaras de combustión individuales en un turborreactor con TC centrrfugo. 


(1) HILT, M. B. y WALSO, J., Evolution of NO, abatements techniques through combustor 
design for heavy-duty gas turbines, “ASME Paper 84-GT-48”. 
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4 А Torbellinador 





Fig. 19-9 —Cámara de combustión individual de un turborreactor: 1, tubo de Пата; 2, inyector; 
3, torbellinador; 4, diagrama; 5, camisa de la cámara; 6, orificios para la admisión. 


las temperaturas en el tubo de llama varían rápidamente en el arranque y en el cambio de ré- 
gimen, se ha de diseñar el mismo para que pueda soportar los esfuerzos térmicos provenien- 
tes de los gradientes de temperatura que con ello se originan. 


En la figura 19-10 puede verse un esquema de cámara de combustión anular. Consta de un 
conducto anular único por el que circula el aire que sale del compresor, y se dirige a la turbina. 
En el interior de la cámara anular se encuentra el tubo de llama también anular, y previamente 
a la salida del compresor una serie de inyectores dispuestos convenientemente, El número de 
inyectores de las cámaras de combustión anulares oscila entre 12 y 20. El diseño de estas cáma- 





, 
inyectores 
tubo de llama 


Fig, 19-10, —Esquema de cámara de combustión anular. 
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Fig, 19-11, —Cámara de combustión anular. 


ras es más complicado, porque es más dificil conseguir la mezcla y dosificación de aire primario 
y secundario que en las cámaras individuales; sin embargo, tienen la ventaja de reducir el área 
frontal del motor y consiguientemente el arrastre del avión. 


En los turborreactores con ТС centrífugo se utilizan preferentemente las cámaras indivi- 
duales y la anulares en los turborreactores con TC axial (fig. 19-11). 


Finalmente la cámara de combustión anulo-tubular intenta combinar la ventaja de las dos 
anteriores. En ella la cámara misma es anular; pero los tubos de llama son individuales. 


Todas las cámatas de combustión descritas tienen un dispositivo de encendido, que funciona 
sólo en el arranque, porque una vez el motor en marcha la llama misma inflama el combustible, 
que continúa entrando en la cámara. En las cámaras individuales este dispositivo suele existir nada 
más que en una o dos cámaras. El sistema de encendido consta de bujía y de inyector de arran- 
que. Un tipo característico empleado en aviación puede verse en la figura 19-12. 







кта / Fig. 19-12.—Dispositivo de arranque de una 
SECUNDARÍI n 

cámara de combustión: 1. entrada de com- 

6 bustible; 2, filtro; 3. inyector; 4. bujía; 5. 


cuerpo o carcasa;6. tubo de llama; 7. válvula 
electromagnética, 


AIRE PRIMARIO 
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19.3.4. Inyectores de las TG 
El inyector forma parte integrante de toda TG. 


El más corriente es el inyector centrífugo, cuyo esquema más sencillo se repre- 
senta en la figura 19-13. El combustible impulsado por una bomba entra a presión 
por el conducto anular periférico con la velocidad c en la cámara de torbellino 1. 
De allí entra, a través de la tobera 2 en la cámara de combustión en forma de cho- 
rro hueco ünico integrado por diminutas gotas de combustible. El papel del inyec- 
tor es precisamente conseguir una buena pulverización del combustible, la cual 





А-А 


Fig. 19-13 —Esquema de inyector centrifugo de una TG: 1, cámara de torbellino; 2.tobera, 


se mide por el tamaño o diámetro medio de las gotas. Al disminuir el diámetro 
medio aumenta la superficie total de las gotas, con lo que se facilita la vapori- 
zación del combustible, y la formación de la mezcla. 


El gasto de combustible será: 





т dà 2Ap 
E da ya Ё (19-15) 
4 p 
donde C, coeficiente adimensional de caudal; 
diob — diámetro de la tobera del inyector; 
Ap salto de presión en el inyector. El ángulo y del cono de pulveri- 


zación (véase la fig. 19-13) es un parámetro característico del 
inyector, análogo al de los motores Diesel. 


Como se ve en la fórmula (19-15) el gasto es proporcional a la raíz cuadrada del 
salto de presiones. Para reducir el gasto se estrangula la presión de entrada con una 
válvula. El inyector centrífugo proporciona buena pulverización del combustible 
aün con un salto de presión pequeno de 5 a 7 bar. Como el gasto de combustible 
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varía mucho según el régimen de funcionamiento se necesitaría disponer para ase- 
gurar el caudal máximo una presión de varios centenares de bar. Como esto no es 
posible, en regímenes bajos la presión se reduciría hasta el punto que la pulveri- 
zación del combustible no sería adecuada. Entonces se utilizan otros tipos de in- 
yectores como el inyector con conducto de retorno, cuyo esquema puede verse 
en la figura 19-14. 





Fig. 19-14 —Inyector con conducto de retorno, 


Con el inyector centrífugo de la figura 19-13 sólo puede conseguirse una rela- 
ción Gemax/Ge min de 3 a 5, según el tipo de combustible. En muchas aplicaciones 
se necesita que esta relación sea de 10 a 15, y aún mayor. En los inyectores con 
conducto de retorno a través de los canales tangenciales 3 se suministra a la cáma- 
ra de torbellino 1 en todas las cargas la cantidad de combustible correspondiente 
a la carga máxima. Una porción mayor o menor del combustible según la carga 
retrocede de nuevo a la bomba, a través de los canales 4 y de una válvula que no se 
muestra en la figura. De esta manera se consigue una pulverización óptima, a tra- 
vés de la tobera 2, ya que en la cámara de torbellino siempre entra la misma 
cantidad de combustible, lo cual permite disminuir la magnitud de Ge min. 

En este tipo de inyector el combustible se inyecta en la cámara a una presión 
prácticamente constante. Cuando la válvula de retorno se cierra todo el combusti- 
ble pasa a la cámara de combustión. Al abrirse más o menos la válvula de retorno 
varía el gasto de combustible con poca variación de la presión de suministro. 


19.3.5. Cámaras de combustión de las TG industriales 


Las cámaras de combustión de las TG industriales que funcionan con gas-oil 
no son esencialmente distintas en funcionamiento a las de los turborreactores; 
aunque en las primeras se utiliza a veces una sola cámara, que puede diseñarse 
más fácilmente, porque en ellas las exigencias de espacio y peso son de importan- 
cia secundaria. En las instalaciones industriales se construyen a veces como 
unidad separada, como en la figura 19-15-a, y otras veces de forma compacta 
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formando una unidad con el compresor y la turbina, como en la figura 19-15-b. 
Estos esquemas de cámara de combustión ünica es corriente en las instalaciones 
pesadas industriales y se presenta más raramente en las TG móviles (locomotoras). 


Para no alargarnos demasiado nos contentaremos con aducir dos ejemplos 
característicos. 

La cámara de la figura 19-16 construida en los Talleres Metalürgicos de Lenin- 
grado puede quemar gas o combustible líquido. El tubo de llama es telescópico 











Ј 





| 
i 


ШШШ A 








Fig. 19-15.—Cámara de combustión: a) separada; b) compacta, 
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combustible 


Aire 





A-A 





por el inyector 


Fig. 19.16 —Cámara de combustión industrial, 


provisto de aberturas para admisión de aire primario. En el centro de cada uno 
de los cinco inyectores de gas hay un inyector de combustible líquido. Los 
electrodos de la bujía (véase sección A-A) atraviesan los álabes del torbellinador. 


El segundo ejemplo es el de una cámara de combustión de investigación para 
combustible sólido de carbón turba desarrollada por la firma Ruston and Hornsby 
(figura 19-17). AI pie de la figura puede verse la descripción de la misma. En la 
combustión del carbono contenido en la turba (alrededor de un 30%) influyen el 
tamano de las partículas, la temperatura y la longitud de la cámara. Así por ejem- 
plo, partículas de 1 a 1,5 mm de diámetro necesitan aproximadamente 90 milise- 
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Fig. 19-17.—Cdmara de combustión de Ruston y Hornsby: 1. mezcla de turba y aire; 2, aire 

primario; 3. recubrimiento de cemento; 4, encendido; 5, recubrimiento de cerámica (Silimanit); 

6. salida de gases; 7. aire secundario de 180 ^C; 8, aire secundario de 400 °С; 9. toberas del 
quemador; 10. corte de las toberas con la situación del quemador auxiliar de aceite, 


gundos para su combustión completa y una longitud de 1,4 m de la cámara, si se 
presupone una velocidad de los gases de 15 m/s. La velocidad adoptada es de 2,75 
m/s, porque de hecho sólo el 50% de las partículas adquieren dicho tamaño. En 
esta cámara de combustión se esperaba alcanzar un rendimiento de la combustión 
del 95%. En estas cámaras es difícil conseguir un coeficiente de exceso de aire 
elevado sin que la llama se apague. 


19.3.6. Proyecto y parámetros fundamentales de la cámara de combustión 


Las dimensiones principales de la cámara de combustión se escogen a base 
de estudios teóricos y experimentales con cámaras ya construidas. La confirma- 
ción de todo nuevo diseño se deberá hacer siempre en el banco de pruebas. En la 
tabla siguiente se aduce como muestra una selección de los valores de diseno 


más importantes. 
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TABLA 19-2 
VALORES DE DISEÑO DE LAS CAMARAS DE COMBUSTION DE LAS TG 


uz 
Estacionarias y| Combust, 60 80-(100) 
de transporte pesado y gas 


Estacionarias y| Polvo de 

de transporte, | carbón 0508 
(Con escorias 

sólidas) 












Velocidad 
media en las 
rendijas de 
aire 















intensidad urmica 
lec 107 
(kJ/m3, h - bar) 
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Los regeneradores de las TG 








20.1. Introducción 


Los intercambiadores de calor de diversos tipos son componentes fundamenta- 
les para la realización de los ciclos de las TG. El proyecto de estos intercambiado- 
res influye esencialmente en el rendimiento del ciclo. 

Los intercambiadores de calor que intervienen en los ciclos de las TV son là 
caldera de vapor. sobrecalentador. recalentadores. economizadores, precalenta- 
dores de mezcla y de superficie del agua de alimentación y el condensador. Sien- 
dola TV un motor de combustión externa, estos intercambiadores no forman 
parte del motor mismo y no se estudiarán en este lugar. 


Por el contrario, las TG de ciclo abierto, que son las más frecuentes, son moto- 
res de combustión interna, y el estudio de las TG de ciclo cerrado, que son mo- 
lores de combustión externa, es inseparable de los primeros. 


En ambos tipos de ciclos intervienen intercambiadores de calor diversos, a sa- 
ber: prerrefrigeradores, interrefrigeradores. cámaras de combustión y regene- 
radores. 


Al estudio de las cámaras de combustión se ha dedicado ya cl capítulo anterior. 
Para el estudio de la teoría general de los intercambiadores de calor, y para deta- 
lles de los prerrefrigeradores, etc... remitimos al lector a los libros de transmisión 
de calor. Nosotros nos limitaremos en este capítulo al estudio particular del rege- 
nerador, componente de excepcional importancia en las TG, del cual sólo se pres- 
cinde cuando las consideraciones económicas o de espacio lo exigen. 


20.2. Tipos de regeneradores 


Consideremos para fijar ideas el ciclo sencillo regenerativo IR estudiado en la 
Sec. 18.2. 


El rendimiento de este ciclo aumenta tanto más cuanto mayor sea la eficiencia 
del regenerador. Sin embargo, este aumento es a costa: a) del aumento de la su- 
perficie de regeneración de calor, y por tanto, de las dimensiones y peso de la 
instalación (es decir, a costa de la ventaja del TG como motor de elevada poten- 
cia específica); y a costa b) del precio de la instalación. El ingeniero proyectista 
después de elegir una eficiencia del regenerador, buscando un compromiso entre 
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todos esos factores, ha de procurar reducir a un mínimo las pérdidas hidráulicas, 
las cuales en un regenerador mal diseñado, pueden neutralizar la mejora del 
rendimiento del ciclo ideal regenerativo con relación al ciclo ideal no regenerativo. 
Todos los regeneradores empleados en las TG pueden reducirse a los tres tipos 
siguientes: regeneradores tubulares, de placas y rotativos. Después de describir 
brevemente los tres tipos, estudiaremos el proyecto de los regeneradores tubula- 
res, que son los más utilizados. 


20.2.1. Regeneradores tubulares 


En ellos la superficie de intercambio de calor está constituida por tubos. Como 
el intercambio de calor se realiza entre el aire que sale a presión del TC y los gases 
de escape, que salen de la unidad-TG a presión mucho más baja (en el circuito 
abierto a presión ligeramente superior a la atmosférica) a fin de reducir los es- 
fuerzos en la carcasa del intercambiador, de ordinario se hace circular el aire por 
el interior de los tubos, cuyo espesor será obviamente determinado por la presión 
del aire, y los gases por el exterior. Con esta solución se reduce el espesor de 
la carcasa. 








Fig. 20-1, —Regenerador de contracorriente. 


Sin embargo, se realizan también diseños en los cuales los gases se hacen pasar 
por el interior de los tubos que pueden limpiarse más fácilmente. En este caso 
para la carcasa sometida a presión se recomienda utilizar la construcción cilíndrica. 

Segün el sentido relativo de la circulación de los dos fluídos el regenerador tu- 
bular puede ser de corriente directa, de contracorriente (fig. 20-1) o de corriente 
cruzada: estos últimos son de cruce sencillo, doble. triple, etc..., conseguidos con 
pantallas deflectoras apropiadas (fig. 20-2). Otro esquema de intercambiador de 
corriente cruzada puede verse en la figura 20-3. 


20.2.2. Regeneradores de placas 


Un ejemplo de este tipo puede verse en la figura 20-4. Las placas onduladas 
soldadas, constituyen los conductos para el gas; mientras que el aire circula por la 
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> 
= 
————— рь «<«===———==» 
(а) (b) (с) 
Ut 
(d) le) LA 
i 
Fig. 20-2 —Esquemas diversos del [lujo del aire y del gas `... 
еп unregenerador: а) de corriente directa; b) de contraco- t 
rriente; c) de corriente cruzada y cruce sencillo; d) de t 
cruce doble; e) de cruce triple, $ 


zona intermedia. En la figura 20-5 se muestra un esquema del flujo de ambos 
fluídos en estos tipos de regeneradores. 


20.2.3. Regeneradores rotativos 


En ellos el intercambio de calor se hace a través de una superficie metálica 
(rotor) que gira a una velocidad lenta, gracias a un reductor; entrando en contac- 
to sucesivo con el gas que lo calienta y con el aire que lo enfría, circulando el 


Gases refrigerados 






alre 
caliente 


Gases calientes 


Fig 20.3,—Esquema de intercambiador de calor de corriente cruzada, 
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(a) (b) 


Fig. 20-7.—Variación de la temperatura a lo largo de un regenerador: 
a) de corriente directa; b) de contracorriente. 


si se trata de un regenerador de corriente directa; y por la fórmula: 


= (ta — ta) — (tas — t2) 

Ао AI (20-4) 
t4 — tz” 

Un 





"= tz 
si se trata de un regenerador de contracorriente. 
De ordinario, como puede verse en la figura 20-7-b 


~ 


t4 = 156 14 15 


en cuyo caso puede utilizarse en lugar de la Ec. (20-4) la fórmula simplificada: 


(та Eta) — (t; Etze) 
as died i LOU (20-5) 





Acc 


para el regenerador de contracorriente. 
En los regeneradores de corriente cruzada, si como sucede de ordinario 


ta — 04501025 ta (20-6) 


en el cálculo de Анн. puede utilizarse la fórmula siguiente: 


At сж Ate 


para el regenerador de corriente cruzada, 
donde At, cr salto térmico medio en el regenerador de corriente cruzada; 
At. salto térmico medio en el regenerador de contracorriente, [Ec. (20-5)]: 
y coeficiente que, si se cumple aproximadamente la Ec. (20-6), puede tomarse 
de la figura 20-8, en función de la eficiencia delregenerador eg y del parame- 
ta — tae 
tro y = -—————. 
t2^-t2 
Calculo de k 
Aproximadamente se obtiene mediante la ecuación siguiente: 
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01 02 03 04 05 06 07 08 09 1 ёр 
a) 





0,1 02 03 04 0,5 06 07 08 09 | R 


b) 





+ 


0! 02 0, 04 05 06 07 08 09 1 
с) 


Fig. 20-8. El coeficiente y de la fórmula de la página 808,en función de la eficiencia del rege- 
nerador para distintos valores del parámetro u para un regenerador: a) de cruce sencillo; b) 
de cruce doble; c) de cruce triple. 


rn эе] 
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1 
к= ————— (20-7) 


donde €, — coeficiente de transmisión del calor del gas a la superficie del tubo; 
«, — idem de la superficie del tubo al aire: 
ô espesor del tubo: 
A — coeficiente de conductibilidad térmica del material del tubo, En el acero 
kJ 
л = 4,7 102 ——— 
m.s. K 
Como 5 es muy pequeño en primera aproximación puede despreciarse el término 5/А en la 
Ec. (20-7), con lo cual 
e pa 
ар TO. 
Además, aproximadamente 


à 
&, 0,02 — Rej 0,8 


1 
donde Ay coeficiente de conductividad térmica del aire; 


d; — diámetro interior de los tubos; 
Re; — nümero de Reynolds referido a este diámetro interior. 


Para el cálculo de 0, hay que distinguir dos casos: 


a) Corriente directa y contracorriente. 
En este caso 04, se calcula por la misma ecuación para à, tomando los valores correspondien- 
tes para el gas, y sustituyendo d; por el diámetro equivalente, dy: 


4 
dge =(— є, є -1]a. 
т 


donde d, - diámetro exterior de los tubos; 


s 
& = L, donde s, — paso a lo ancho del paquete de tubos; 


1 
s 
є = 222 donde s; — paso en profundidad del paquete de tubos. 
e 
b) Corriente cruzada. En este caso 
Sı =de 
19) Si 2 <07 
s? — de 
donde s, — paso transversal; 
55 — paso diagonal; 


_ ов A 
«„=0,27 Pp Ret T (20-8) 


e 





Si — de 
20) Si 222 07 
$) — de 
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| os. A {й-% 0,25 
о, = 0,295 py Rec” — — (20-9) 
d. Msi — d, 
| donde Pp coeficiente que depende del número de filas п del paquete de tubos, y que se 


obtiene en la figura 20-9; 
número de Reynolds referido al diámetro exterior, 

En las Ecs. (20-8) y (20-9) la viscosidad (para el cálculo del número de Reynolds Re) y А 
srán los correspondientes a la temperatura media del gas. 

Conociendo At y k puede ya calcularse A por la Ec. (20-3). 


Fig, 20.9, —Coeficiente $, dela Ec, (20-9) en función 
del nümero n de filas de tubos. 





Advirtamos finalmente que, segün lo dicho, el valor de k aumenta de dos maneras, elevando 
la velocidad, o bien utilizando corriente cruzada en vez de paralela. Así para aumentar la velo- 
cidad del gas que circula por el exterior de los tubos se divide el paquete de tubos en dos o 
más grupos haciendo circular todo el caudal por cada grupo sucesivamente (en serie) mediante 
tabiques de separación adecuados como se indica en la figura 20-10. Así la velocidad se duplica, 
triplica, etc. 

De manera análoga en el diseno de corriente directa o de contracorriente puede aumentarse 
la velocidad separando los grupos de tubos por tabiques longitudinales, o bien en el diseno de 
corriente cruzada realizando cruce repetido. 

Las pérdidas hidráulicas, sin embargo, aumentan aproximadamente con el cuadrado de la 


velocidad. Estas son aún mayores en el diseno de corriente cruzada. En resumen, al aumentar 
la velocidad aumenta k y disminuye A, es decir, el gasto de instalación disminuye, pero el 





Fig, 20-10, —Esquema de intercambiador de calor con placas de desviación del flujo. 


em 
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rendimiento baja al aumentar las pérdidas. Un buen diseño es un compromiso entre todos 
estos factores, lo cual exige muchas veces el estudio de diversas variantes, para seleccionar 
la mejor. 


kJ 


mo-h-K 
pero poniendo aletas en los tubos, utilizando corriente cruzada o aumentando la velocidad del 
fluído puede sustancialmente aumentarse, llegando hasta valores superiores a 837 kJ/m? -h -K 
en los ciclos cerrados, en los que puede aumentarse cuanto se quiera la presión tanto en el lado 
del gas como en el del aire, con el consiguiente aumento de k, 


Los intercambiadores tubulares normales alcanzan valores de k mayores que 209 


Calculo del número 2 de tubos del regenerador. 


Considerando también el caso más frecuente del ciclo abierto, en que el fluído que circula 
por los tubos es aire, en virtud de la ecuación de continuidad, se tendrá: 


Ga У=А: T 


та 


donde A; superficie transversal total de los tubos = 2 m (z — nümero de tubos) 


t 


с — velocidad media del aire en los mismos; 








de donde 
ndi. 
Ga v=z c 
y 
4 Gav 
1= - 
1 dic 


La longitud de los tubos L está ligada con la superficie de transmisión del calor A [Ec. (20-3)] 
por la ecuación: 





donde d- diámetro medio de los tubos. 


20.3.2. Cálculo de las pérdidas hidráulicas 


Aunque el cálculo de las pérdidas hidráulicas primarias y secundarias pertenece a la mecá- 
nica de fluídos (1), aduciremos aquí las siguientes fórmulas empíricas para el cálculo de la 
pérdida de presión Ap, de una corriente cruzada de gas que baña un enrejado o ajedrez de tubos. 

2 


c 
Ap, 72,8 (n +1) Re; ? 75 P 


aplicable para 





(1) Véase CLAUDIO MATAIX, Mecánica de Fluidos y Máquinas Hidráulicas, Ediciones — 
del Castillo, S. A., Madrid, 1970, págs. 192 y ss. | 
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de 
ЕЛ -0.25 cè 
Др, =3,86 (п +1) Вес P-S 
5j 
—-1 
de 
aplicable para 
A 
s 
i. 0,53 


donde n nümero de filas de tubos segün el curso del gas; 
d. — diámetro exterior de un tubo; 
5 — paso diagonal: 
51 paso transversal; 
Re. — número de Reynolds referido al diámetro exterior de un tubo. 


204. Conclusión 


Como conclusión de este capítulo comprobemos una vez más cómo aumenta la 
superficie del regenerador al diseñar para más eficiencia, y en segundo lugar cómo 
puede hacerse un estudio económico del regenerador. 


Según la Ec. (18-7) 


Si tomamos para ср el valor medio de 1,05 kJ/kg - К, se puede trazar la figura 
20-11, en la que puede verse el crecimiento rápido de la superficie del regenera- 
dor, que se precisa si se quiere aumentar la eficiencia del mismo. 


En cuanto al estudio económico diremos en general que el precio de un regere- 
rador puede suponerse proporcional a la superficie de intercambio de calor; 
dependiendo además de las presiones y temperaturas empleadas, ya que de ambas 
cosas dependen los espesores y materiales utilizados. 

La figura 20-12-a que se refiere a una instalación con una sola cámara de com- 
bustión muestra la forma que tienen las curvas del rendimiento térmico en fun- 
ción de la superficie del intercambiador en m? /kW (curva 1); y en función del 
precio del regenerador en pts/kW (curva 2). 


En la figura 20-12-b se han tomado como abscisas los rendimientos térmicos, y 
como ordenadas, en la curva 3, el ahorro por combustible en pts/kW año en la 
instalación con regenerador en relación con la instalación que carezca de él, supo- 





814 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


100 


А 
а 


100 kg. С 





Íi 


f, 
ALAF 
aw 


JJ 


Fig. 20-11,—Superficie del regenerador en 
función del rendimiento del mismo: Curva 
1.-k= 126 kJ/m? - h- K; 2.- 209 kJ/m? -h- K; 
3.- 419 kJ/m? + h - K; 4.- 628 kJ/m? - h- К; 
5.- 837 kJ/m? * h* К; 6.- 1047 kJ/m? * h’ K. 
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AHORRO ANUAL CON EL 


REGENERADOR 


COSTE COMBUSTIBLE 





(b) Fig. 20-12.-Есопот fa de un regenerador. 
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niendo un número de horas de funcionamiento al año (4000 por ejemplo). Las 
ordenadas en la curva 4 son los costes anuales del regenerador en pts/kW año, a 
saber, amortización. mantenimiento, etc... La diferencia representa el ahorro 
real anual de la instalación con regenerador en función del rendimiento térmico. 

En la figura 20-12-c se representan como ordenadas las diferencias d entre las 
curvas 3 y 4 en función del rendimiento térmico. Es decir, la curva 5 de esta figu- 
ra representa el ahorro anual en pts/kW año en función de este rendimiento. Si la 
eficiencia del regenerador aumenta puede resultar que, al elevarse rápidamente la 
superficie de regeneración. el ahorro sea nulo e incluso negativo. El máximo de la 
curva de la figura 20-12-c nos dará el tipo de regenerador óptimo. 

El tipo de instalación se deberá escoger siempre teniendo en cuenta el precio 
local del combustible. y el número de horas de funcionamiento de la TG; y 
particularmente se deberá escoger aquella superficie del regenerador que reduzca 
aun mínimo la suma de los gastos de instalación y funcionamiento. 
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Las leyes de la Mecánica de Fluidos y de la Termodinámica, que rigen la trans- 
formación de energía de fluído en mecánica o viceversa, son las fundamentales y 
especificas en el estudio y proyecto de las TMT. Además de estas leyes, las leyes 
de la Mecánica y de la Resistencia de Materiales, con el estudio de los esfuerzos y 
de los materiales y dimensionado adecuado para resistir a los mismos, son funda- 
mentales en el diseño de las máquinas de fluído, como en el de cualquier otra 
máquina. 

En este capítulo, simultáncamente con la descripción de los Órganos construc- 
tivos de las TMT se estudian algunos aspectos mecánicos del proyecto de estas 
máquinas; pero más someramente, ya que estos no son tan específicos de las má- 
quinas de fluído, y en muchas cosas son comunes a todas las máquinas. 


21.1. El rotor 
El rotor es el órgano más importante de las TM. Los álabes móviles, que junto 
con los álabes fijos constituyen la parte principal de la zona de flujo, forman parte 
del rotor. El rotor, que transmite el momento de giro del fluído al rotor (TT) 
o del rotor al fluído (TC), consta de discos o tambor, álabes, eje y de otros diver- 
sos Órganos fijados a él: collarines diversos de los laberintos, transmisiones al 
regulador. acoplamientos, etc. 
La construcción del rotor es muy variada; pero todos los tipos pueden reducirse 
a tres: rotores de discos, rotores de tambor y rotores de tambor y discos simultá- 
neamente (véase Sec. 10-6). El rotor puede construirse forjado de una pieza, sol- 
dado de varias piezas, o integrado por discos individuales, en cuya periferia aca- 
| nalada se fijan los álabes y en cuyo anillo interior se asienta él mismo en el eje. 


Rotores de discos de las TV. 

La figura 21-1 muestra un rotor forjado en una sola pieza con los discos. lo que 
conduce a una construcción muy robusta. Este rotor pertenece a una TV de con- 
trapresión de 25 MW, y es característico del cuerpo de alta presión de aquellas 
turbinas, cuya presión inicial es elevada. Esta construcción no es posible con dis- 
cos de diámetro mayor a un metro, porque si el diámetro es mayor resulta difícil 
un forjado de alta calidad, y los defectos en el forjado obligan a rechazar piezas 
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Fig, 21-1, —Rotor forjado en una pieza con los discos de una TV de contrapresión de 25 MW, 


grandes de muchísimo precio. Otro inconveniente es que las aleaciones de alta 
temperatura de coste elevado, necesarias en los primeros escalonamientos, se em- 
plearían superfluamente en los escalonamientos restantes, con aumento del precio 
de la máquina, que puede evitarse con otro tipo de construcción. En la figura 
pueden verse a la izquierda los múltiples anillos ranurados que constituyen los 
laberintos de alta presión (véase la Sec. 21.2.3), el disco con las coronas móviles 
del doble escalonamiento Curtis, los discos de espesor constante para los escalo- 
namientos de accion y la parte final con los laberintos de baja presión. Entre los 
discos se instalan los diafragmas dotados también de laberintos adecuados (véase 
la Sec. 21.2.3). 

La figura 21-2, que corresponde a un rotor de TV de 6 MW, representa la 
construcción más corriente en las turbinas de acción de rotor integrado por discos 
separados, asentados en el eje. El vapor circula de izquierda a derecha. El primer 
disco consta de dos coronas móviles. correspondientes a los escalonamientos de 
velocidad Curtis, o doble corona de regulación (véase la Sec. 10.10). Los discos 
restantes corresponden a coronas de acción. Los ültimos escalonamientos sue- 
len construirse modernamente. como se dijo en otro lugar, con algo de reacción. 

El rotor de la figura 21-3. que corresponde a una TV de 25 MW con dos extrac- 
ciones (véase la Sec. 10.4), es una combinación de los dos anteriores. En efecto, 
los discos de los escalonamientos de alta presión. incluyendo el escalonamiento 





Fig. 21-2. —Rotor de discos separados de una TV de 6 MW. 


21. CONSTRUCCION DE LAS TMT 819 





Fig. 21-3.—Rotor de TV de 25 MW de discos, una parte de ellos forjados en una pieza con el 
rotor y otra parte formando unidades independientes, 


Curtis, se forjan en una pieza con el eje: mientras que los discos de los últimos es- 
calonamientos construidos por separado se asientan en el mismo. 


Rotores de tambor de las TV 


El rotor de tambor de la figura 21-4, que corresponde a una TV Brown Boveri 
para una presión de vapor vivo de 170 bar está compuesto de seis elementos for- 
jados independientemente, y luego soldados entre sí; cuatro de los cuales son dis- 
cos de espesor constante (véase Sec. 21.1.1.2) con llanta ranurada para la fijación 





Fig. 21-4,—Rotor de TV forjado separadamente en piezas y luego soldadas entre sf. 


de los álabes, y los dos elementos extremos son tambores huecos forjados junta- 
mente con el eje. La turbina es de dobJe admisión en el centro, es decir, el vapor 
fuye desde el centro a uno y otro lado de la turbina, con un escalonamiento de 

. acción inicial a uno y otro lado, y los restantes escalonamientos de reacción. Este 
rotor está diseñado para gran rigidez, a causa de la gran distancia entre los apoyos. 
Este tipo de rotores huecos sólo pueden emplearse por razones de resistencia 
hasta velocidades periféricas de unos 200 m/s. En los tambores de baja presión, en 
que suele excederse esta velocidad. se ha de ir a una construcción de tambor 
macizo. 


Rotores de las ТС 


En las TG la construcción de disco es la más empleada. La figura 21-5 muestra 


820 TURBOMAQUINAS TERMICAS 








Fig. 21-5. —Rotor de TG de discos soldados con el rotor de tambor de su TC axial, 


un rotor de TG de dos escalonamientos (a la derecha), forjado de una pieza con 
los discos y soldado con el rotor de tambor de su TC axial de 11 escalonamientos 
(a la izquierda). 

La figura 21-6 representa un rotor de TG con discos individuales, excepto el 
ültimo que se forja en una pieza con el eje. En la misma figura puede verse el sis- 
tema de refrigeración por aire que entra por la izquierda. refrigerando los discos y 
los pies de los álabes. y penetrando a través de las aberturas que se ven en la figura 
en los diafragmas de separación. 

El rotor de la figura 21-7 de una TG axial de nueve escalonamientos no está sol- 
dado; sino simplemente unido con acoplamiento al rotor de su compresor centrí- 
fugo de cuatro escalonamientos (a la izquierda). 














Fig, 21.7.—Rotor de TG de 2,5 MW acoplado (no soldado) al rotor de su TC centrífugo 
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El forjado de un disco de acero austenítico (véase la Sec. 22.5.2), o en general 
de aleaciones de alta temperatura (por ejemplo, aleaciones de níquel como metal 
básico). presenta tales dificultades que con frecuencia se utiliza el disco com- 
puesto, en que la corona exterior es de este tipo de aleación, y el resto del disco, 
sometido a menores temperaturas, de una aleación perlítica de inferior calidad. 


21.1.1. Discos 
21.1.1.1. Tipos diversos 
En la figura 21-8 pueden verse los tipos de discos más usuales en las TV y TG: 
а) Disco de espesor constante. Para velocidades circunferenciales pequeñas, 
hasta alrededor de 170 m/s. Forman bien una unidad forjada con el eje. 
0 bien unidad independiente del mismo. 


b)y c) Discos de perfil cónico. En ellos la velocidad periférica puede elevarse 
hasta unos 300 m/s. 


d) Disco de perfil hiperbólico. Muy utilizado. El de la figura sirve de asiento 
a un doble escalonamiento Curtis. 


e) Discos de espesor constante; pero forjados en una pieza con el eje de diáme- 
tro aumentado. Las velocidades periféricas en este caso pueden llegar hasta 
170 m/s. 


f) Disco de igual resistencia. Con él se pueden alcanzar velocidades periféricas 
superiores a los 400 m/s. En este disco la resistencia no varía en dirección 
radial. El disco de la figura además no posee abertura central, con lo cual 
no disminuye su resistencia. 





Obsérvese de paso en la figura 21-8-b los orificios axiales A-B, que a veces se 
practican en los discos de las turbinas de acción para equilibrar las presiones a 






х 
3 





Fig. 21-8.—Formas diversas de discos: a) espesor constante con orificio circular central para 
su asiento en el eje; b) у c) cónicos; d) hiperbólico; e) espesor constante sin orificio central; 
f) disco de igual resistencia. 
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ambos lados del disco. Estos orificios han de estar bien redondeados para evitar 
concentraciones de esfuerzos. 


21.1.1.2. Resistencia 


Nos contentaremos con deducir las ecuaciones generales, que permiten obtener 
los esfuerzos en un disco cualquiera; limitándonos luego a aplicar estas ecuaciones 
а los dos casos siguientes: 

a) disco de igual resistencia, con el que según hemos dicho se pueden alcan- 
zar velocidades periféricas muy elevadas, del orden de 400 m/s, y aún mayores; 

b) disco de espesor constante, que se emplea, según se ha dicho, para diáme- 
tros pequeños y velocidades periféricas hasta unos 170 m/s. Estudiaremos en par- 
ticular el caso del disco con cubo interior para su fijación en el eje; aunque tam- 
bién se construyen forjados en una pieza con el eje. 


Ecuaciones generales 


Sea un disco de una TT de forma cualquiera, como el representado en la figura 
21-9. Aislamos el elemento infinitesimal de disco de espesor y, limitado por las 
superficies cilíndricas de radios x, x + dx, y por dos planos axiales separados 
entre sí un ángulo infinitesimal dy, como se representa en la figura. 





dR 


Fig. 21-9,—Diagrama de fuerzas en un elemento 
infinitesimal aislado de un disco, 


La masa del elemento es: 
dm = р x y de dx 
En rotación este elemento origina una fuerza centrífuga dirigida hacia afuera: 
dC - dm xw? =p w? x? y de dx 


que es la reacción del elemento contra las siguientes fuerzas que actúan sobre él, y 
que pueden verse en la figura 21-9. 
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Sobre la cara inferior: 

аА =ух do o; 
donde o, esfuerzo radial: 
sobre la cara superior: 

dR'= (y + dx) (x + dx) de (0, +d o) 
sobre cada una de las caras laterales: 
dT =уах о, 


donde o, — esfuerzo tangencial. 


El espesor del disco y se supone pequeño en comparación con las restantes di- 
mensiones; de manera que los esfuerzos axiales podrán despreciarse. 


Aplicando ahora el principio de d'Alembert, la suma vectorial de las fuerzas ex- 
teriores aplicadas al elemento y la reacción, o fuerza centrífuga, será O, obtenién- 
dose en la dirección radial: 


dy 
dC +dR' —dR — 207 sen ——-=0 


pero 


d 
2dT sen E: - dT de 


luego 


p w? х? y de dx + (x + dx) (у + dy) (0, +d or) de — 
— xy 0; de — уо dy dx=0 


Quitando paréntesis, y despreciando infinitésimos de orden superior, vemos que 
dR' — dR = d (xy 0,) dx, con lo que se obtienen la ecuación general: 


d (xy o 
AA муа. сыл 
dx 


x y=0 (21-1) 

Para calcular los dos esfuerzos о; y o, necesitamos una ecuación más. 

Es posible expresar ambos esfuerzos en función de una variable: la elongación 
radial. 

Las deformaciones radial e; y tangencial e, producidas por los esfuerzos o, y 
о; se pueden expresar, como es sabido, por las ecuaciones siguientes: 
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1 
є = T lo, — v 01) 
(21-2) 
E ( ) 
€ E 0; —v Or 


donde v — coeficiente de Poisson; 
E — módulo de Young. 


De donde, resolviendo con relación a o, y о;, tendremos: 


E 


о; = 17 (e + > er) 





(21-3) 
le ve) 





о = 
pa 


Llamando £ a la elongación absoluta del radio producido por los esfuerzos a que 
está sometido el disco, entonces la longitud dx (véase figura 21-9) experimentará 
una elongación 


d 
il dx 
dx 
y por tanto 
d 
ы ах dt 
x 
є = ————-— (21-4) 
ах х 
y 


_2п(х+ї)—2тх 
27x 


Eun (215) 
х 


€: 


Sustituyendo los valores (21-4) y (21-5) en las Ecs. (21-3) se tendrá: 


E (2+ £) 
о; = - (2+0 
1-02 \dx х 


Е 
о = ——— (Es, ^) 
1-9 Ах dx 


e introduciendo estos valores en la ecuación general (21-1) se obtiene, después de 
algunas transformaciones: 


(21-6) 
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2 
de, [Sem] t ками. 
dx? dx xj dx X dx х? 





(21-7) 
(1-02)ро? y 
— ——— JE = 
E 
Pasemos ahora a deducir la ecuación que liga o, con o,. ya que estas variables 
no son independientes entre sí. 
De (21-5) y de la segunda Ec. (21-2) se deduce: 


х 
E=xe => (01-и о) 


Е 


y derivando con relación a х: 





di 1 ( j+ x C or do, 
US ЖЫЛЫ AS ыа Sy E 
x E MEE E V dx dx 
Por otra parte de la ecuación primera (21-2) y de la Ec. (21-4) se deduce: 
die 1 
dep tum 


e igualando los segundos miembros de las dos ültimas ecuaciones se obtiene la 
ecuación que buscábamos: 
do o о 
(10) >= v— + (1 о) — (21-8) 
dx x dx x 


Dada una distribución de esfuerzos radiales o, = o, (x). con la Ec. (21-8) se 
calcula о; = о; (x). De esta manera con las Ecs. (21-8) y (21-1) pueden calcularse 
ambos esfuerzos. 


Disco de resistencia constante. 
En todo radio se verifica en este caso: 


ог =0, “0 “cte 
con lo cual la Ec. (21-1) se escribirá así: 
* 4.23 
о ду — +p ш“ х? у=0 
dx 


y separando variables 
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е integrando entre los límites x y x, (base de los álabes) se tendrá: 
2 
[5 
Ln y, — Rn y = -p (х2 x?) 
20 


Si el disco no tiene apertura para el eje el espesor del disco en el eje será: 


Yo =Y: € 


Como se ve en esta ecuación al aumentar n o x, y al disminuir g, el espesor aumenta, llegan- 
do a tomar valores excesivamente grandes; yo no debería exceder (0,25 a 0,3) x. 


Con los valores de o de los materiales empleados corrientemente en las TV se pueden alcan- 
zar con este diseno de resistencia constante velocidades hasta de unos 430 m/s. 


Este tipo de disco no se puede construir con el centro hueco para su instalación en el eje, 
porque entonces en el anillo interior el esfuerzo radial sería nulo o negativo (montaje a pre- 
sión en el eje); mientras que el esfuerzo tangencial, lo mismo que en el disco de espesor cons- 
tante (véase a continuación) alcanzaría el valor máximo. 


Disco de espesor constante. 


Partiendo de la Ec. (21-7), con la condición y = cte. y llamando para simplificar 
(1-12) p w? 
= ~e en que K es una constante, se tendrá: 


ФЕ tdt £ 


+ —— =- Кх 
dx? xdx x? 


d|! d 

—|— — (Ex) | 2—Kx 

dx Lx dx 
como puede comprobarse fácilmente verificando la derivación con relación a x en esta ülti- 
ma ecuación. 








que puede escribirse así: 


Integrando se tiene: 


1 d Kx? 
— — (Ex) =- —— 42€, (21.9) 
х dx 2 


donde 2C, — constante de integración. 


De (21-9) se deduce: 





x? 
—AEx)=- —— + 2C x 
dx 
Integrando de nuevo: 
C5 Kx? 
E=C¡x+—— (21-10) 
х 8 


donde Сз — constante de integración: 
y derivando tendremos 
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Fig. 21-10 —Distribución de esfuerzos a lo 
largo del radio en un disco de espesor 
constante. 





En la figura 21-10 puede verse el tipo de curva de distribución de esfuerzos radial y tangen- 
cial a lo largo del radio en el disco de espesor constante. El esfuerzo tangencial, que alcanza su 
valor máximo en el radio interior, es el más peligroso. 

21.1.2. Tambor 

Si el espesor radial del tambor es pequeño con relación al diámetro, como en la figura 21-11, 
se puede calcular el tambor como un anillo que gira libremente. Aislamos un elemento de espe- 
sor 5 y longitud y, limitado lateralmente por dos planos axiales que forman un ángulo dy. La 
fuerza centrífuga originada por el giro del tambor libre (sin álabes montados en la periferia) 
será: 

dC, = dm - о? =p · de dy · w? 
А uno y otro lado del elemento aislado actúan las fuerzas tangenciales T, , siendo 
Ti=y ő 011 


donde og, — esfuerzo tangencial. Aplicando, como en la Sec. 21.1.1.2, el principio de D'Alem- 
bert se tendrá: 


dy 
d C, —2 T, sen rx dy 


Ore 


ps 


EN 





Fig. 21-11.—Fuerzas y esfuerzos unitarios sobre un elemento aislado de un tambor, 
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p dy y 8 x? w? =уё On dy 


y finalmente 

Ou =P х? w? =p u? (21-13) 
Así por ejemplo, para una aleación de acero con р = 7850 kg/m? se tendrá: 

011 = 7850 - u? N/m? 


Por tanto: 


u= 100 125 150 200 250 m/s 
9, = 785 - 105 1227 . 105 1766 - 105 3140 . 105 4906 . 105 N/m? 


Con esto resulta que tomando un coeficiente de seguridad de 2 la velocidad máxima para un 
tambor construido con una aleación de límite de fluencia Omax = 1570 - 105 N/m? será alrede- 
dor de 200 m/s. 


Hasta ahora no hemos tenido en cuenta los esfuerzos en el tambor originados por la fuerza 
centrífuga de los álabes montados en el mismo. Llamando a esta fuerza C, se tendrá en el radio 
x un esfuerzo radial 


Ca 
27xy 





Ora = 


y en el elemento aislado de la figura 21-11 
dC, =X dẹ Y Ora 
la cual fuerza origina un esfuerzo tangencial adicional Ora, siendo la fuerza tangencial: 
Ta =Y б Ota 


y como anteriormente 


de 
d C, —2 T, sen 2 de 


x dy y Ora =Y Ô Ota de 


y finalmente 


х 
а= Ora (21-14) 


El esfuerzo total 0, se obtendrá sumando los debidos а la fuerza centrífuga del tambor y los 
álabes [Ecs. (21-13) y (21-14)]: 


2 х 
0,—0u toi =ри T Ora 


con lo cual las velocidades periféricas máximas admisibles serán menores que las indicadas 
anteriormente. 


ay y 
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El tambor con un espesor radial 5 grande en comparación con el diámetro del tambor se 
calcula como el disco de espesor constante estudiado en la Sec. 21.1.1.2. 


21.1.3. Alabes móviles 
21.1.3.1. Construcción y fijación 


Conviene distinguir los siguientes tipos de álabes: 
a) Alabes de acción y de reacción. Los álabes con un grado de reacción teórico 
pequeño (10 a 15%) se suelen incluir entre los álabes de acción. La razón es que 
este grado de reacción pequeño compensa las pérdidas en el rodete, y por eso el 
salto entálpico real en el mismo es prácticamente nulo, con lo cual el grado de 
reacción real es aproximadamente cero. Si el grado de reacción varía de la base a 
la punta los álabes se clasificarán en álabes de acción o reacción, segün sea el grado 
de reacción en el diámetro medio. 
b) Alabes de sección o perfil constante y álabes de sección variable de la base 
à la punta. 
€) Alabes con y sin torsión. 
Segün el método predominante en su fabricación se distinguen los siguientes 
tipos: 
álabes forjados; 
álabes fresados; 
álabes laminados; 
— ülabes fundidos; 





Fig. 21-12,—Alabe móvil de un escalonamiento de 
una TV de acción, 
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bien entendido que en la fabricación de los álabes suelen intervenir más de un mé- 
todo de fabricación, por ejemplo, fundición y fresado. 


En las figuras 21-12 y 21-13 pueden verse los dos tipos más característicos de 
álabes de las TT. 


La figura 21-12 corresponde a un álabe móvil de acción de una TV de perfil 
constante de la base a la punta. El procedimiento de fabricación puede ser: lami- 
nado en frío, o fresado. En el primer caso de la chapa laminada en frío se corta el 
álabe, se fresa el pivote donde se instalará la llanta, en caliente se conforma el 
álabe, se fresan las entalladuras del pie para su fijación en el disco o tambor, así 
como las aristas que forman los ángulos de entrada y salida, y se pulimentan las 
| paredes que han de formar el conducto del vapor. En esta figura pueden verse 
las partes de que consta un álabe: la pluma 3 con su parte cóncava y parte con- 
vexa o dorso del álabe: el pie 5 y la punta donde se encuentra el pivote 1. El pie 
зе fija en el disco 6 (en las turbinas de reacción en el tambor). Entre cada dos 
álabes consecutivos se colocan las piezas intermedias 4, que cumplen dos misio- 
nes, fijar el paso entre álabes y limitar por la parte inferior el conducto de circu- 
lación del fluído entre los mismos. La superficie límite superior del mismo con- 
ducto la constituye la llanta 2. que se introduce por sus orificios en los pivotes 1, 











Fig. 21-13 _—Alabe fresado de la firma Escher Wyss. 
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los cuales se remachan después. La llanta no es un aro circular continuo sino que 
está constituida por varias piezas, con juego entre sí que permite la dilatación 
térmica. En este álabe la sección mínima del pie es mucho menor que la misma 
sección del resto del álabe: por lo cual sólo puede utilizarse con velocidades pe- 
riféricas moderadas, como las que suelen reinar en las primeras coronas móviles 
de las TV. 

Para velocidades periféricas elevadas se fabrica el álabe formando una sola pieza 
con el taco separador anteriormente mencionado. ya mediante forjado, con el 
fresado del perno de sujección de la llanta y demás operaciones arriba mencio- 
nadas, ya más frecuentemente fresando el álabe con la pieza de separación de un 
mismo lingote. El álabe de la figura 21-13 es un álabe fresado de la firma Escher 
Wyss. El pie rectangular resulta cómodo para su fijación en el disco. En la figura 
21-14 se ve un esquema de la serie de operaciones que se realizan en su fabrica- 
ción. El álabe fresado de una pieza es el más corriente en las coronas de alta 
presión de las TV modernas. 





Fig, 21.14 —Mecanizado del alabe de la figura 21-13: 1, corte a la medida y fresado de la pieza 
prismática; 2. fresado de la cara cóncava del álabe; 3, fresado oblrcuo del dorso del álabe; 4. fre- 
sado del dorso del álabe con espesor decreciente; 5, fresado de la arista de entrada; 6, fresado de 
la arista de salida; 7. fresado del pivote; 8. fresado del pie; 9, fresado de las entalladuras del pie; 
fresado del redondeado del dorso del álabe, Luego se pulimenta con muela de esmeril, 


Los álabes de la figura 21-13 se introducen en la periferia del disco por las aber- 
turas laterales que lleva el disco a uno o ambos lados para este fin. 

Los pies de los álabes así como los tacos intermedios ajustan entre sí de manera 
que la holgura es inferior a 0,05 mm. A continuación se introducen las piezas de 
cierre, como la de la figura 21-15, con uno o dos pernos de fijación en el disco. 
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MOLGURA TOTAL 
„7 002 -0,05 





Fig. 21-15.— Pieza de cierre, 


En la figura 21-16 puede verse la forma de la pieza de cierre de una turbina 
AEG. Entre las dos piezas laterales que se encajan en los álabes contiguos se 
introduce a presión la pieza intermedia que se ve en la figura. 





Fig. 21-16 ,—Pieza de cierre de una TV AEG. 





Los álabes del escalonamiento de regulación están sometidos a esfuerzos de 
flexión elevados, causados por la elevada presión del vapor allí reinante, los cuales 
esfuerzos son alternativos a causa de la admisión parcial. Para mayor rigidez, y 
poder soportar mejor estos esfuerzos de fatiga se sueldan entre sí los álabes de 
dos en dos o de tres en tres. La figura 21-17 muestra una construcción de gran 


Fig. 21-17.—Alabes fresados en una pieza con un segmento de 
llanta, 
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Fig, 21-18,—Alabe torsionado de una TV, 





rigidez bastante utilizada. Los álabes se fresan en una pieza con la llanta, es decir, 
cada álabe en su parte superior tiene la forma y constituye una parte de la llanta. 
Una vez fijados los pies del álabe se sueldan los segmentos de llantas entre sí. 

En la figura 21-18 puede verse un ejemplo de álabe de TV de la fábrica de tur- 
binas de la ciudad de Kaluga en la URSS. Como puede verse en la figura este 
álabe es torsionado y de perfil variable de la base a la punta. En la base el perfil 
es de acción y en la periferia de reacción. Los centros de gravedad de las secciones 





la) (b) (с) (а) 


Fig, 21-19 —Diferentes tipos de fijaciones de los álabes en el rotor utilizados en las TV de la 
AEI, Inglaterra, Las figuras a, b y e corresponden a dlabes cortos de AP, en los cuales se uti- 
liza fijación en forma de T o de abeto. Los álabes se acoplan en paquetes que se fijan por 
remaches sobre llanta de acero inoxidable. Otras veces se utiliza un cordón o un tubo de acero 
inoxidable, que se entrelaza entre los álabes. Los álabes de BP mucho más largos tienen que 
soportar esfuerzos considerables, y exigen la fijación por horquilla múltiple de la figura d. 
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se encuentran en línea recta. Los álabes se enlazan entre sí en grupos de dos por 
medio de dos hilos metálicos a distintas alturas, como puede verse en la figura, 
con lo que se eleva la frecuencia natural de las vibraciones del paquete de álabes. 
(Véase Sec. 21.1.5.1). 


En la figura 21-19 pueden verse diferentes tipos de fijaciones utilizados en las 
TV de la AET, Inglaterra. 


La construcción de los álabes de las TG es esencialmente la misma que la de las 
TV. En las TG no se utiliza generalmente la llanta, porque interesa disminuir los 
esfuerzos que han de resistir los pies de los álabes, ya que en las TG a los esfuerzos 
centrífugos se suman los esfuerzos térmicos originados por las elevadas tempe- 
raturas de funcionamiento. 


La refrigeración de las TG es causa de que la temperatura en la base del álabe 
sea inferior que en la punta, lo cual se tiene en cuenta en la construcción del 
álabe. Para temperaturas superiores a los 850-900 °С, que se emplean a veces en 
aviación, no sólo se refrigera el estator y los discos sino también los álabes mó- 
viles (1), 


Los requisitos de los álabes de los TC en cuanto a resistencia, son menores que 
en las TT, ya que tanto las velocidades periféricas como las temperaturas son me- 
nores en los primeros. Lo contrario sucede en cuanto a exigencias hidrodinámi- 
cas, a causa de que el flujo decelerado en el TC es más crítico, lo cual exige siem- 
pre la Construcción de perfil torsionado. Tampoco en los TC suelen emplearse 
las llantas en las coronas móviles. 


Punta de los dlabes, Llantas 


La figura 21-20 muestra las formas más comunes de las puntas de los álabes 
que suelen encontrarse en las TT. 


La forma a es muy frecuente en los perfiles laminados. En la b el pivote tiene 
forma circular que facilita el remachado en la llanta. Esta forma se utiliza en ála- 
bes de espesor considerable. La forma c se encuentra en álabes de gran espesor y 
de paso pequeño. La forma d tiene la cabeza achaflanada. La forma e se utiliza en 
aquellos álabes tan afilados en la punta que no permitirían de otra manera el alo- 
jamiento de los pivotes para la llanta. La forma f es característica de los álabes 
muy afilados de las turbinas de reacción, que no llevan llanta en la periferia. La 
forma g se emplea con pivotes de gran diámetro. Lleva una acanaladura anular 
alrededor del pivote, que permite no debilitar la llanta al embutirla en el mismo. 
El pivote tiene una perforación cónica en la parte superior que facilita los rema- 
ches. La forma h representa al álabe que forma una pieza con el trozo de llanta 
correspondiente. Los álabes pueden quedar simplemente yuxtapuestos, o solda- 
^ ) Véase CLAUDIO MATAIX, Selección mediante la analogía reoeléctrica con papel 
Teledeltos de un tipo de refrigeración de dlabes de turbinas de gas, Monografías de Ciencia 


Moderna n.°? 67, Consejo Superior de Investigaciones Científicas, Madrid 1962, premio Al- 
fonso el Sabio 1960, 197 Págs. 
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(d) 





(h) 


Fig, 21-20,—Formas típicas de las puntas de los álabes de las TT. 


dos en paquetes hasta de 20 álabes. El número de álabes soldados es tanto menor 
cuanto mayor es la temperatura del gas/vapor, y cuanto menor es el diámetro de 
la turbina. El juego entre los segmentos de la llanta es del orden de 1 mm; mien- 
tras que entre la llanta y los álabes el juego no debe exceder 0,1 mm. Los seg- 
mentos de la llanta en los álabes, que no forman una pieza con esta, a veces se 
sueldan a los álabes con soldadura de plata, para aumentar la rigidez. 


Modernamente en las TV se emplea la llanta como laberinto para evitar las fugas 
de vapor, y reducir las pérdidas intersticiales (véase la Sec. 21.2.3). La figura 21-21 
muestra dos formas de este tipo. En la forma (a) la chapa interior de la llanta que 
se construye de cobre, o de níquel si la temperatura es muy elevada, reduce el 
juego axial. La parte exterior de la llanta es de acero. En la figura aparece el pivo- 





| | 
| 
| | 
| | 
(a) (b) 


Fig. 21-21,—La llanta utilizada como laberinto en un escalonamiento de TV. 
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te antes del remachado del mismo. La forma (b) constituye un laberinto mucho 
más complicado; pero mucho más eficiente. 

Para aumentar la rigidez a veces se enlazan los álabes en paquetes de 8, por 
ejemplo, por un alambre de sección tubular hueco, cuyos extremos se cierran con 
soldadura de plata. En los álabes largos a veces se utilizan dos o más de estos 
alambres con o sin llanta. El rodete adquiere así más rigidez, sin aumentar sensi- 
blemente, como en el caso de la llanta, la fuerza centrífuga. En algunas turbinas se 
enlazan los paquetes entre sí. La selección de un tipo u otro de interconexión de 
los álabes está íntimamente ligada a las vibraciones de los mismos de que ҺаЫаге- 
mos más adelante (Sec. 21.1.5,1). La tendencia más moderna, sin embargo, es 
eliminar el alambre de conexión, por el efecto perjudicial que tiene en el rendi- 
miento, o emplear un alambre de forma más aerodinámica. 


Pie de los álabes 


Los pies de los álabes se construyen de formas muy diversas, algunas de las cua- 
les pueden verse en la figura 21-22 talladas interior o exteriormente, que encajan 
en la forma análoga saliente, o respectivamente entrante, del disco. Extraordina- 
riamente sencillas son las formas a y b de la citada figura; pero sólo pueden utili- 
zarse para esfuerzos muy reducidos (velocidades periféricas reducidas y presiones 
del gas/vapor no muy altas). La forma de cola de milano de la figura c se emplea 
en álabes de TC y en álabes directrices de las TV. Mayores velocidades periféricas 
admite el álabe de la figura d. La forma e se emplea para álabes fresados con pie- 
zas de separación forjadas. Su fijación en el disco se hace mediante una espiga 
cónica, о para mayores velocidades periféricas, mediante dos espigas, como en la 





f 9 


Fig. 21.22 —Formas diversas del pie de los dlabes en las TT. 
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forma f. También ofrece gran resistencia la forma 0, así como la forma h conoci- 
da con el nombre de pie de abeto. Este mismo nombre llevan las formas i y j 
recíprocas entre sí. Esta forma de pie de abeto es muy utilizada en las TG por su 
gran resistencia. (1 

La figura 21-23 muestra un sistema de refrigeración del rotor de una TV 


(Véase también la fig. 21-24) 


Carcasa Interlor 







Corona de Álabes 
de media presión 






Embolo 
Compensador 





—Refrigeración del rotor de una TV mediante el vapor que fluye a través del émbolo 
de compensación. 


21.1.3.2. Resistencia 


Nos limitaremos en esta sección a hacer un breve resumen de los esfuerzos que 
se originan en los álabes; circunscribiéndonos luego por razones de espacio al es- 
tudio de los esfuerzos de tracción del álabe de sección constante, muy empleado 
en muchos escalonamientos de las TV, por ser suficientemente eficiente y mucho 
más fácil de construir que el álabe torsionado, cuyo empleo, sin embargo, es nece- 
sario en los TC y en los últimos escalonamientos de las TT. 

Sobre los álabes actúan las fuerzas siguientes: la fuerza centrífuga correspon- 
diente a la masa del álabe; la fuerza centrífuga correspondiente a la masa de la 
llanta y la presión del vapor. 

Estas fuerzas en las TM axiales originan: 


(1) Los Ifmites de esta obra nos impiden entrar en los modernos métodos de fabricación, 
A título de ejemplo la Boston Digital Corporation de la USA construye sistemas de alta pre- 
cisión para fresado de los álabes de las TG controlado por computador, la llamada serie de los 
5 ejes. Con este sistema un rodete de TG de titanio (6AL-4V) de 18 álabes necesita tan sólo 
25 horas para su mecanizado, La cinta programada para esta operación tiene 825 m de longitud, 
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930 mm 1050mm 


) о E40 mm 





1800 rom 








Fig. 21-24. —El diseño critico de los dlabes de la Altima corona móvil como los que se ven en la 
figura de la General Electric se realiza hoy día con gran precisión con auxilio de los modernos 
ordenadores, alcanzando un gran rendimiento, un nivel bajo de vibración y larga vida, 


a) en la pluma de los álabes: esfuerzos de tracción (fuerza centrífuga) y de 
.. id Bm " РУЗ 

flexión (presión del vapor y fuerza centrífuga): ya que los centros de grave- 
dad de las secciones no se encuentran en una recta perpendicular al eje. 
Además pueden surgir esfuerzos torsionales, que normalmente no se tienen 
en cuenta. 

b) En el pie del álabe además de los esfuerzos anteriores pueden surgir es- 

fuerzos cortantes según el tipo de pie empleado. 

En la llanta el esfuerzo más importante es el de flexión producido por la 

fuerza centrífuga correspondiente a su masa propia. 


o 


Si el álabe está sometido a temperaturas superiores a los 300 °С en la elección 
del material no basta tener en cuenta su resistencia a la carga de corta duración, 
sino su comportamiento en cuanto a la fluencia del material sometido a un esfuer- 
то durante largo tiempo. 


Además hay que tener en cuenta las vibraciones de los álabes aislados y de los 
paquetes de álabes, evitando el fenómeno de resonancia (véase la Sec. 21.1.5.1). 


Alabe de sección constante 
La fuerza centrífuga correspondiente a la masa del álabe, sin tener en cuenta la 
masa de la llanta, es: 
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dm 
2 





С. =p A£ w? (21-15) 


donde p — densidad del material del álabe; 
A — sección normal constante del álabe; 
£ — longitud radial del álabe; 
dm — diámetro medio del álabe, donde se encuentra en este caso su centro 
de gravedad; 
w velocidad angular del rodete. rad/s. 


La Ec. (21-15) puede también escribirse así: 


g 
С, =2p A — uh, (21-16) 
dm 


donde Um — velocidad periférica a la mitad del álabe. 
El esfuerzo máximo, que tiene lugar en la base del álabe, la cual ha de soportar 
la fuerza centrífuga expresada por la Ec. (21-16). es: 


0,=2p de иһ 
т 


Como era de esperar el esfuerzo de tracción del álabe no depende del área 
del perfil. Por esta razón, si sucede que dado un valor de £/d,, y un valor de Um el 
esfuerzo de tracción resulta excesivo, el único medio de reducir el esfuerzo con- 
siste en pasar al álabe de perfil variable. 


21.1.3.3. Datos de diseño y trazado del perfil 
A continuación se hace en conexión con la figura 21-25 un resumen de ciertas 
recomendaciones basadas en la experiencia de TT ya construidas que pueden ser- 
vir de guía en el diseño. 


Turbinas de acción 

a) Espesor del álabe a la entrada v a la salida s,,S2. El álabe no puede ser 
excesivamente afilado por consideraciones de rigidez, según las condiciones de 
trabajo de la turbina. En la construcción de la TG suelen estar comprendidos 
entre 0,4 y 1,3 mm. Para condiciones duras de servicio puede ser superior a 2,5 
mm. Los espesores de las toberas s, suelen ser mayores. 


1 
> b) Ancho de los álabes, a. Suele sera < 10 € pudiendo llegar a £/2. La rela- 
ción ancho/paso debe de estar comprendida entre 1 y 1,7. 


c) Paso, t. Es variable segün el tamano de la turbina, la altura de los álabes y 
el valor de los ángulos. En las TG, por ejemplo. suele oscilar entre 10 y 100 mm. 
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Fig. 21.25 ,—Desarrollo cilíndrico y corte lon- 
gitudinal de un escalonamiento de TT. 





d) Solape de los dlabes. Es conveniente que la altura de los álabes móviles 
sea superior en 6 a 12 mm por cada lado, para tener en cuenta las desviaciones del 
chorro y recogerle mejor. 


Turbinas de reacción 

a) Ancho de los dlabes, a. Aproximadamente como en las turbinas de acción. 
b) Paso, t. Aproximadamente 0,7 de la cuerda del perfil. 

c) Solidez (= relación cuerda/paso). Oscila entre 1 y 2. 


Perfil de los álabes 

Para no alargarnos demasiado nos contentaremos con dos ejemplos típicos 
solamente. 

a) Alabes de acción. En la figura 21-26 puede verse un diseño corriente de los 
álabes de turbina de acción formada por dos arcos de círculo y rectas tangentes 
alos mismos. En la figura se ve que: 


а= R - cos 8, + R cos f; 
de donde: 
a 
Ве (21-17) 
cos В! + cos В, 
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Fig, 21-26 —Construcción de un абе de acción de TT. 


La construcción es inmediata: se trazan dos rectas paralelas a la distancia a. En un 
punto cualquiera de una de ellas, А y a partir de la perpendicular se construye 
el ángulo Bj. El segmento АО = В viene dado por la Ec. (21-17). 


b) Alabes de reacción. (Figura 21-27). El conducto entre los álabes debe 
ser suavemente convergente: y por tanto, el ancho (caracterizado por el círculo 
inscrito) menor en la salida, 9; que en la entrada а). El diseño de la parte con- 
vexa del álabe es más crítico. y conviene empezar por ahí. La curvatura debe 
ser continua sin saltos. Lo más sencillo es utilizar una parábola de segundo orden. 
Se trazan como en el caso anterior dos paralelas situadas a distancia a; por dos 
puntos A y C se trazan las tangentes a la parábola AO y CO con ángulos: 


+ лв y Вс=8 – у donde y=7" 








Fig. 21.27. —Contrueción de ип álabe de reacción de ТТ. 
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La posición relativa de los puntos A y C y el ángulo Вс se fijan mediante tanteos, 
de manera que la parábola sea tangente al círculo trazado con centro en 0” y con 


А 5 А : 
radio R =d, + E ‚ haciendo d, = aproximadamente 1,04 t sen fj; . Para trazar la 


parábola se dividen los segmentos AO y CO en igual nümero de partes y se unen 
los puntos de dos en dos como se indica en la figura. А continuación se traza la 
curva que forma la parte cóncava del perfil BD, que puede ser una parábola o un 
circulo, de manera que el canal entre los dos álabes sea suavemente convergente. 

Las turbinas de reacción antiguas tenían bordes afilados como las turbinas de 
acción. Posteriormente los constructores han tendido siempre a redondear el 
borde de ataque, como en la figura 21-28, que muestra esta evolución en las 
TV construidas por la Westinghouse. El borde redondeado es causa de que el ren- 
dimiento de la turbina en el punto nominal disminuya: pero aminora las pérdidas 
de choque en cargas distintas de la nominal, y aumenta el rendimiento de la tur- 
bina que con frecuencia habrá de funcionar a carga variable. La figura 15-2 
muestra cómo varía el perfil de la base a la punta en los álabes móviles de turbinas 
de gas fabricadas por Allis-Chalmers Mfg. Co. 


1915-1932 
1900—1915 1932 







Alabes 
modernos 


Fig. 21-28, —Evolución de la forma de los dlabes de reacción de las TT. 


21.1.4. Ejes 


En los ejes de las TT además de los discos y tambores se instalan, como ya he- 
mos dicho, otros muchos elementos, tales como los acoplamientos, los retenes de 
aceite, los casquillos de los laberintos, los discos de los cojinetes de empuje, el 
piñón para el accionamiento del regulador, etc. Estos elementos suelen fijarse en 
el eje por medio de chavetas. En las turbinas multicelulares de acción cada disco se 
fija en el eje mediante una o dos chavetas, cambiando de posición los chaveteros 
de cada disco. y si son dos por disco colocándoles diametralmente opuestos. Entre 
los diferentes elementos se han de dejar los juegos necesarios para las dilataciones 
térmicas. Para mayor facilidad de instalación de todos estos elementos el eje suele 
construirse de diámetro variable o escalonado. А veces. como ya hemos dicho, se 
forjan de una pieza con el tambor o el disco, lo que contribuye a la rigidez de la 
construcción. Las tolerancias en las dimensiones axial y radial del disco son muy 
estrechas. Así por ejemplo, la presión del disco sobre el eje en su montaje deberá 


844 TURBOMAQUINAS TERMICAS 


ser la determinada por el cálculo, lo que exige a veces una tolerancia no superior 
a + 0,05 mm. Los ejes de los TC no se diferencian esencialmente de los de las TT. 
Resistencia 
En el eje de toda TM actúan: 


a) el momento de torsión correspondiente a la potencia transmitida por el eje; 
b) el momento de flexión correspondiente al peso del rotor; 
c) el empuje axial (véase la Sec. 21.1.8). 


El momento de torsión será: 


donde P, — potencia transmitida por el eje; 
© velocidad en rad/s 


o bien 


P 
M,=0,159.— (n en rps) 
n 
El esfuerzo máximo de torsión según la Resistencia de Materiales es: 
Md 
2J 


T 


donde J— momento polar de inercia, que para un eje hueco es: 


= (dt — d$) 


donde d, y d; — diámetros del eje exterior e interior respectivamente. 
El momento de flexión puede obtenerse gráficamente como se estudia en 
Resistencia de Materiales. 


El empuje axial puede originar un esfuerzo de tracción o de compresión según 
la dirección de la fuerza axial y según la posición que tenga el cojinete de empuje. 


Llamando о a la suma algebráica de esfuerzos debidos a la flexión y al empuje 
axial se deberá verificar que el esfuerzo tangencial máximo 


Uy Мо? +4т? 


no exceda el valor máximo admisible. 
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El valor máximo de a para el acero al carbono es del orden de 4D - 10* N/m’, 
y puede llegar a valer el doble en algunos aceros aleados. 


En los ejes de las TT sobre todo de las TV suelen elegirse coeficientes de segu- 
ridad muy elevados. del orden de 7, con objeto de darles mayor rigidez. y poder 
reducir las pérdidas intersticiales, escogiendo juegos radiales muy pequeños para 
los álabes y laberintos. Además la construcción escalonada del rotor implica con- 
centración de esfuerzos en las secciones en que se cambia de diámetro, que hay 
que tener en cuenta. 

En las TV o TG destinadas al accionamiento de un alternador se deberá calcular 
el eje para el caso más desfavorable del alternador en corto-circuito, en que el mo- 
mento de torsión puede llegar a exceder 10 veces el momento correspondiente a 
la potencia máxima de la turbina. Las secciones más peligrosas corresponden al 
cojinete posterior y al acoplamiento de la turbina. 


21.1.5. Vibraciones 


La limitación de espacio nos obliga también aquí a remitirnos a la extensa bi- 
bliografía existente sobre vibraciones. y a presentar meramente, sin pretender 
siquiera deducir las fórmulas más fundamentales, un resumen del tema. De la im- 
portancia de este estudio podrá juzgarse por el número elevado de averías causa- 
das por vibraciones de diferentes tipos, cuya eliminación sólo es posible mediante 
un estudio previo de los modos de vibración y de sus causas. 


21.1.5.1. Vibraciones de los álabes 


El álabe (sin llanta) de una TM se comporta desde el punto de vista de las vibra- 
ciones como una barra fija en un extremo y libre en el otro (viga en voladizo). 


1) Vibraciones libres. La fuerza perturbadora actúa sólo un corto espacio de 
tiempo. El álabe empieza a vibrar a un lado y otro de su posición de equilibrio con 
una frecuencia que depende de a) las dimensiones del álabe; b) el tipo de fijación 
en el rotor: c) las propiedades elásticas del material de que está fabricado. 


| 
|. Conviene recordar las dos maneras fundamentales de vibración: 
| 
| 


Las vibraciones libres a su vez pueden ser de dos tipos: 
a) sin amortiguamiento, Es el caso ideal, en el que la vibración continúa inde- 
finidamente. 


b) con amortiguamiento (causado por la resistencia del medio circundante, y 
sobre todo por la resistencia interna del material). Es el caso real en el que: a) la 
amplitud de la vibración decrece con el tiempo y b) la frecuencia es la misma que 
en el caso anterior (como en un diapasón. en el cual la intensidad del sonido o 
vibración acústica se va amortiguando; pero el tono es el mismo). 


2) Vibraciones forzadas. Si sobre un cuerpo, por ejemplo, un álabe de TM, 
actúa una fuerza perturbadora periódica el cuerpo vibra con una frecuencia 
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igual a la. frecuencia de la fuerza. La amplitud de la vibración del álabe en este 
caso depende: a) de la amplitud de la fuerza perturbadora; b) de la frecuencia 
de la misma; c) de las dimensiones del álabe: d) del tipo de fijación del álabe en 
el rotor; y e) del material del álabe. 

Suponemos conocido del lector el fenómeno de resonancia. así como las curvas 
clásicas de resonancia de la figura 21-29 en las cuales se representa f en función de 
а para diferentes valores de €. 
donde B — coeficiente de amplificación, o relación entre la magnitud de las vibra- 

ciones forzadas y la desviación estática (desplazamiento producido 
por la fuerza perturbadora aplicada estáticamente): 

а — relación de frecuencias, o sea relación entre la frecuencia de la fuerza 
perturbadora y la frecuencia de resonancia; 


С coeficiente de amortiguamiento. 











Fig. 21.29, Curvas de resonancia para dife- 
rentes valores del amortiguamiento f, 





En esta figura puede verse que: 


1) B (y por tanto la amplitud de la vibración) se hace máxima para un valor de 
а aproximadamente igual a 1. Esta amplitud es tanto mayor cuanto menor es el 
amortiguamiento. Si el amortiguamiento es nulo la amplitud se hace infinita, 
verificándose indefectiblemente la rotura del álabe. A pesar del ligero desplaza- 
miento de los máximos al variar $, prácticamente puede suponerse que la amplitud 
máxima tiene lugar con cualquier amortiguamiento para « — 1. Cuando la ampli- 
tud de las vibraciones alcanza un valor máximo se dice que tiene lugar el lenóme- 
no de resonancia, o que la frecuencia de la fuerza ha entrado en resonancia con la 
frecuencia natural del álabe. 


2) Aunque la fuerza perturbadora sea pequeña, y por tanto la deflexión estáti- 
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ca sea pequeña también, la amplitud de la vibración puede ser peligrosa, si la fre- 
cuencia de la fuerza es igual, o se aproxima, a la frecuencia de resonancia. 


3) El influjo del amortiguamiento en la amplitud es pequeño en la región le- 
jana a la resonancia; pero grande en la región cercana a la misma. Es de desear que 
el coeficiente de amortiguamiento tenga el mayor valor posible. 


El álabe puede vibrar con relación al eje mínimo o al eje máximo de inercia. 
En el primer caso los álabes vibran aproximadamente en el plano del disco sobre 
el que van montados, y entonces las vibraciones se llaman tangenciales. En el se- 
gundo caso los álabes vibran aproximadamente en un plano perpendicular al disco, 
y entonces las vibraciones se llaman axiales. Estas últimas están relacionadas con 
la vibración simultánea del disco y los álabes, y de ellas no volveremos a tratar. 

Además de las vibraciones rectilíneas, los álabes pueden realizar vibraciones tor- 
sionales alrededor de un eje. Estas en la práctica tienen lugar raras veces, salvo en 
los álabes de mucha longitud radial (álabes de los últimos escalonamientos de 
las ТУ). 

Las causas que suelen originar las vibraciones en los álabes son las siguientes: 


a) El desequilibrio del rotor. La frecuencia de estas vibraciones es n (donde 
n —número de revoluciones del rotor). 


b) Los impulsos del fluido que sale de las toberas en el primer escalonamiento 
de regulación sobre los álabes. Estos impulsos cesan cuando el álabe en su giro 
pasa por delante de un tabique de separación de las toberas. Luego estos impulsos 
crean una vibración con frecuencia zn (donde 2 — número de toberas). Este mismo 
tipo de vibración puede ocurrir en cualquier álabe de una corona móvil intermedia 
al pasar por los álabes de la corona fija precedente; aunque la vibración más peli- 
grosa, suele ser la primera. 


c) Si las dos mitades de cualquier diafragma intermedio, en el cual se instalan 
los álabes fijos, no tienen en el montaje un ajuste perfecto, pueden ocurrir con- 
centraciones de presión, que originan impulsos en los álabes de frecuencia zn. 


d) Los defectos de fabricación conducen a que los conductos entre los álabes 
de las coronas fijas no sean iguales; con lo cual las presiones de salida y los impul- 
sos sobre los álabes son distintos. La frecuencia de estas perturbaciones puede ser 
un mültiplo cualquiera de n. 

En los álabes de los TC se produce con frecuencia además otro tipo de vibra- 
ción muy conocido en aeronáutica, que raras veces, sin embargo, tiene lugar en las 
TT. Nos referimos al fenómeno conocido con el nombre de flameo o “Mutter” (1: 
oscilación mecánica inestable. que puede producirse en cualquier parte del avión, 
iniciada por una perturbación transeunte y mantenida por la interacción de las 
fuerzas de inercia, las fuerzas acrodinámicas y las fuerzas elásticas del material. 
A pesar del amortiguamiento la vibración subsiste gracias a la energía de la 





(1) En inglés y francés “flutter”, en alemán “flattern” y en ruso "'flater"', No nos explica- 
mos por qué en castellano se ha introducido el neologismo “flameo””, 
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corriente. А causa de esta vibración se origina en los álabes del TC el despren- 
dimiento de la corriente, con disminución del rendimiento aún con ángulos favo- 
rables de ataque. 


Modos de vibración de los álabes 


Los llamados modos de vibración de los álabes, así como las frecuencias a que 
tienen lugar estos modos, pueden estudiarse con facilidad experimentalmente. 

En primera aproximación consideraremos el álabe como una varilla fija en un 
extremo (mediante un tornillo de ajustador) y libre en el otro extremo. Aplique- 
mos a una tal varilla una fuerza perturbadora por medio de un electroimán alimen- 
tado con corriente alterna de frecuencia variable. 

1) Se aumenta gradualmente la frecuencia. El álabe empieza a vibrar, teniendo 
lugar la amplitud de vibración máxima a una frecuencia bien determinada, en la 
cual tiene lugar la resonancia en el primer modo de vibración. 


La figura 21-30-a corresponde a este caso. El único punto fijo es el de fijación 


|| 
Үү 


Fig. 21-30,—Modos de vibración de un álabe fijo en un extremo y libre en el otro, 





la) (b) 


2) La frecuencia de la fuerza perturbadora sigue aumentando, la amplitud 
disminuye hasta que para otra frecuencia bien determinada, superior a la primera, 
tiene lugar la resonancia en el segundo modo de vibración. La figura 21-30-b co- 
rresponde a este caso. Además del punto de fijación del álabe hay otro punto fijo, 
llamado nodo. Asimismo la figura 21-30-c representa el tercer modo de vibración 
con dos nodos, y así sucesivamente. 

En el álabe de sección constante las frecuencias de los tres modos anteriores 
son proporcionales a los siguientes números: 


y! y" iy" a =1:63:27,6... 


En el dlabe de sección variable los nümeros correspondientes son distintos. 


Consideremos a continuación que el álabe se fija como antes por un extremo; 
pero al mismo tiempo se le impide el movimiento en el otro. En este caso se pro- 
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ducen los mismos modos de vibración que en el caso anterior (el primero sin nin- 
gún nodo intermedio. el segundo con un nodo intermedio, etc...); pero las frecuen- 
cias guardan ahora la relación siguiente: 


put vpom1:3825868;.. 


En segunda aproximación nos acercamos más al caso real si consideramos el 
álabe más que como una varilla como una lámina delgada. Repitiendo la expe- 
riencia anterior, fijando la lámina en un extremo, colocándola horizontalmente, 
cubriéndola con arena fina y excitando la vibración, se obtienen, por ejemplo, 
los seis modos de vibración representados en la figura 21-31, con frecuencias 





Fig. 21-31.—M odos de vibración de un álabe considerado como una lámina fija en un extremo 
y libre en el otro con sus lmeas nodales. 


crecientes. La arena es barrida de los puntos en vibración y se conserva en los 
puntos que se mantienen fijos. Se ve que en vez de puntos nodales o nodos se 
obtienen ahora líneas nodales trazadas por los granos finos de arena, como se 
ve en la figura. 


Vibraciones rectilíneas de los paquetes de álabes 

Veamos ahora qué sucede cuando los álabes se entrelazan formando paquetes o 
grupos de álabes, como se dijo anteriormente. Sometamos uno de estos grupos de 
álabes con su segmento de llanta correspondiente a una vibración forzada de fre- 
cuencia variable, fijando los pies de los álabes, y aplicando a la llanta un elec- 
troimán alimentado por corriente alterna de frecuencia variable. El primer modo 
de vibración que denominaremos Ap se representa en la figura 21-32-a. La fre- 
cuencia es muy próxima a la del primer modo del álabe aislado, porque la rigidez 
de la llanta aumenta la frecuencia; pero su masa la disminuye. Todos los álabes 
vibran en fase prácticamente experimentando la misma flexión. El número de ála- 
bes, de seis en adelante, no influye en la frecuencia de la vibración. Si aumenta la 
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a) b) 


Fig. 21-32 —Vibración de un paquete de dlabes: a) del tipo Aq; b) del tipo А). 


frecuencia, la amplitud disminuye. hasta que a una frecuencia más elevada tiene 
lugar el segundo modo de vibración, que se representa en la figura 21-33. En 
ambos casos la vibración es simétrica, pero en la figura 21-33-a los dos álabes 
centrales vibran opuestamente y así los dos siguientes а la derecha y a la izquierda, 
etc... Si el número de álabes es impar el álabe central permanece inmóvil. Esta 
vibración se llama vibración con simetría de primer orden, En la figura 21-33-b el 
primero y último álabe vibran de igual manera, así como el segundo y el penúlti- 
mo, realizando una vibración con simetría de segundo orden. Las vibraciones 
de tipo B se caracterizan por dos cosas: los extremos de los álabes no se mueven 
prácticamente y los álabes no vibran al unísono. Lo contrario sucede en las vi- 
braciones de tipo A. 

El siguiente tipo corresponde a la figura 21-32-b y se realiza con una frecuencia 
muy cercana a la de la vibración del álabe aislado con el segundo modo de vibra- 
ción, A esta vibración denominaremos А,. En ella también las curvas de la flexión 
de todos los álabes son prácticamente iguales. A continuación sigue la vibración 


Fig. 21-33, —Vibrución de un paquete de álabes 
del tipo Bg: a) con simetría de primer orden; 
b) con simetría de segundo orden, 
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del tipo B, con sus dos características (inmovilidad de las puntas y diferente 
vibración de los álabes) anteriores; pero con un punto nodal intermedio, y así 
sucesivamente. De manera que las vibraciones Ay A, A; etc... alternan con las 
B, B, B3, etc... 


Las vibraciones peligrosas suelen ser de ordinario las tres primeras, a saber, 
la Ap, la By y la Bj. 





21.1.5.2. Vibraciones de los discos 


Nos limitaremos también aquí a una descriptión de los fenómenos. a base de 
los ensayos experimentales que pueden realizarse. Colocando el disco horizontal- 
mente, espolvoreando su superficie con polvo de arena y vibrándolo por el mismo 
procedimiento descrito en la sección anterior, observamos los cuatro modos de 
vibración de la figura 21-34. El modo a con dos diámetros nodales, el modo b con 
tres y los modos с y d con cuatro y cinco respectivamente. Las frecuencias de 





Fig. 21-34,—Modos de vibración de los discos. 


estos modos son crecientes de a a d. La amplitud crece a medida que disminuye 
el número de diámetros nodales; siendo por tanto el modo a el más peligroso. 
También son posibles las vibraciones con sólo circunferencias nodales, y también 
con una combinación de circunferencias y diámetros nodales. 


21.1.5.3. Vibraciones de los ejes 


Si el centro de gravedad del rotor de una TM no coincide con el eje geométrico 
de giro se origina una fuerza centrífuga, que provoca una flexión del eje. Aún con 
una construcción esmerada, es casi inevitable la existencia de una excentricidad, la 
cual se define como la distancia e entre el centro de gravedad G y el eje de la má- 
quina. Aunque e sea muy pequeña, si la velocidad de giro w es grande, la fuerza 
centrífuga puede tomar valores considerables. 


Eje vertical 

Consideremos (figura 21-35) un disco fijo a un eje inicialmente recto y vertical, 
a fin de no tener en cuenta la masa del eje. El centro de gravedad del disco se en- 
cuentra en el punto С a una distancia e del eje. Al girar el disco con velocidad w 
se origina una fuerza centrífuga, que produce la flexión del eje, y cuya magnitud es: 
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Fig, 21-35. —Disco desequilibrado girando a número de revoluciones: a) menor que el crítico; 
b) mayor que el crítico, 


С= т (у +е) о? 


El valor de y depende de la fuerza centrífuga, así сото de las dimensiones у 
material del eje. 

En la figura 21-36 pueden verse las posiciones relativas de los puntos 0 centro 
del disco, 0' punto medio del segmento AB eje geométrico de giro, y G centro de 
gravedad del disco, según los casos. 


La fuerza centrífuga (reacción) se equilibra con las fuerzas elásticas ky (donde 
k — rigidez del eje en flexión). Por tanto: 


C=ky 


o bien 


т (у +e) o? ^ ky 

















(а) (6) (с) (9) 


Fig. 21-36.—Cuatro posiciones relativas distintas del centro del disco (punto 0) de la intersec- 
ción del eje de giro con el disco (punto 0?) y del centro de gravedad (G ) del disco según los casos, 
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La flexión se hace infinitamente grande, y el eje rompe inevitablemente, 


к= то? =0 


о = 0. = k/m 


donde we — velocidad angular crítica. 


Ahora bien w =2 r n; luego 
1 ] 
n. = — Y k/m 
2n 


donde n, — velocidad crítica en rev. por unidad de tiempo. 
Si el disco está perfectamente equilibrado 


e=0 С= туо? 


my w°? = ky 


consiguientemente el disco que gira a su número crítico de revoluciones se en- 
entra en equilibrio indiferente en cualquier posición. 

La vibración tiene lugar también, aunque e =0, ocurriendo la resonancia cuan- 
la velocidad angular de giro coincide con la frecuencia natural del sistema. 


efecto: 
La ecuación diferencial de la flexión del eje es: 


m — =-ky (21-19) 


k 
e y se mide a partir de la posición de equilibrio. Haciendo — = w?, la 
. (21-19) puede escribirse así: т 
dy 2 
че ONES 
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cuya integral general es 
y = А соз w, t +B sen w, t {21-20) 


donde las constantes А у B dependen de las condiciones iniciales. La Ec. (21-20) 
es la ecuación de las oscilaciones armónicas con un período. 


T= =2r Y mk 
We 


y frecuencia angular 
о = у k/m 


que coincide con la frecuencia angular crítica, 

El el caso real la rotura del eje no ocurre inmediatamente al alcanzar éste la 
velocidad crítica; a causa del amortiguamiento producido por el rozamiento in- 
terno del material, el rozamiento del disco en el medio circundante y el roza- 
miento en los cojinetes. 


La Ec. (21-18) puede escribirse así: 


A E (21-21) 


siendo y 220 si w Swe e y<O si coo. 


En la teoría de vibraciones se demuestra que en el caso de las vibraciones for- 
zadas, w es la frecuencia de la fuerza y que el ángulo de desfase а entre las vibra- 
ciones propias caracterizadas por la detlexión y, y la fuerza centrífuga perturbado- 
ra caracterizada por la excentricidad e, viene dado por 
2of 


2 w? 


= 


да = 


donde $ coeficiente de amortiguamiento. 


А т М " Р ; 
a) Sio; 7 о, О ca EX Si no hay amortiguamiento (¢ = 0), а = 0, es decir, 
no hay diferencia de fase. (Véase fig. 21-36-b). 


T ~ 
b) Siw = o, (resonancia), tg а = о, а = E (véase figura 21-36-c). 
T D . 
€) Sio > o. — < a < п. Entonces si { es pequeño y la diferencia w — we 


2 


grande, & se aproxima al valor de 180° (figura 21-36-d). 
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Consideremos este último caso. En la Ec. (21-21) se ve que si w > we, el deno- 
minador es negativo, y tomando como positiva la dirección de y, e será también 
negativo. La Ec. (21-21) puede en este caso escribirse así: 

—e 


[^ А 
1—{— 

I 
Al aumentar w y disminuye. y si ш = оо, el valor absoluto de y es igual al de e. 
Si se trata, por ejemplo, de una ТТ. ésta funcionará tanto mejor cuando mayor es 


el nümero de revoluciones. (Hasta un cierto límite, a saber, hasta el nümero de 
revoluciones correspondiente al segundo modo de vibración). 


Fig. 21-37. —Giro de un eje con flexión pro- 
ducida por su propio peso y la fuerza cen- 
trffuga, 





El número de revoluciones crítico es, pues, el peligroso en las TT. La TT puede 
trabajar por encima o por debajo de este nümero con gran suavidad. Los ejes 
diseñados para funcionar por debajo de c, se llaman rígidos y los que trabajan 
por encima de о с. blandos o flexibles. 


Eje horizontal 
4 
Si el eje no es vertical; sino horizontal. que es el caso más frecuente (fig. 21-37). 
su peso propio produce una flexión yo. El giro tiene lugar según la línea AO"B 
en vez de AO'B). La flexión y es causada por la fuerza centrifuga y, como en el 
caso anterior, la fuerza centrífuga 


C=m (у +е) ш? 


Todas las ecuaciones anteriores conservan, pues, su validez. 


La siguiente fórmula aproximada, que ha sido obtenida primero empíricamen- 
te y confirmada después analíticamente, puede servir para calcular el número 
crítico de revoluciones del eje con el disco (teniendo en cuenta también la masa 
del eje): 


(21-22) 
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donde n, número crítico de revoluciones del eje sin el disco; 
n, — nümero crítico de revoluciones del eje ideal (sin masa) con el disco; 
n. — número crítico de revoluciones del eje real con el disco. 
La fórmula (21-22) es utilizada también en las turbinas de varios escalonamien- 
tos, cuyo eje sea de diámetro constante, en la forma siguiente: 


= ++ + T. (21-23) 








donde n,. nz, пз — números críticos de revoluciones del eje con el primer disco 
sólo, con el segundo sólo, etc. 


La experiencia demuestra que el п. calculado por la fórmula (21-22) o (21-23) 
introduce un error por defecto. que suele ser del orden del 3 a 10%, 


Los modelos matemáticos del rotor para el estudio de las vibraciones alcanzan 
hoy con los ordenadores un grado elevado de precisión. (1). 


21.1.5.4. Equilibrado del rotor 


El rotor de una TM, lo mismo que el de cualquier otra máquina que gire a una 
velocidad importante, se ha de equilibrar estática y dinámicamente, para evitar 
la deformación del eje por efecto de la fuerza centrífuga, y las vibraciones ante- 
riormente estudiadas, Este equilibrio será tanto más necesario cuanto mayor sea el 
nümero de revoluciones. ya que éste interviene en la fórmula de la fuerza centrí- 
fuga elevado al cuadrado. Si el rotor consta de diferentes elementos, como los 
discos de una TT de varios escalonamientos, se suele seguir el procedimiento si- 
guiente: se equilibra cada disco por separado estáticamente, se vuelve a equilibrar 
estáticamente después del montaje de los álabes, y finalmente el rotor completo 


Fig. 21-38 —Equilibrado estático de un rótor, 





(1) A título de ejemplo, en los TC de alta presión el flujo turbulento en los cierres laberín- 
ticos puede desestabilizar el rotor, El modelo que permite el cálculo de las fuerzas en el interior 
de un tal cierre y determinar la presión errtica en la cual empieza la inestabilidad; así como la 
comparación de los resultados teóricos con los medidos en el laboratorio puede verse en H 
WYSSMANN, Rotor dynamics-application for turbocompressors, en "Sulzer Technical Review- 
Escher Wyss News, 65, 4 (1983) 9.11'* 
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ya montado, o sea el conjunto de eje y discos, o tambor, con los álabes, se equili- 
bra dinámicamente. 


' 

El equilibrado estático se hace como se indica esquemáticamente en la figura 
21-38: al colocar el disco montado en un eje sobre las guías perfectamente puli- 
mentadas y horizontales irá oscilando, hasta que finalmente llega a la posición de 
reposo, en que el centro de gravedad G cae abajo como se indica en la figura. 
Con cera se pega una masa equilibrante del material del disco tal que el disco en 
cualquier posición en que se le abandone esté en equilibrio (equilibrio indiferente). 
Luego se sustrae en el lado opuesto, o sea. abajo en el lado donde se encuentra G 
una cantidad de material igual a la determinada anteriormente, lo cual es más 
fácil que la adición de material al disco. Al equilibrar los álabes se sustrae el 
material de los tacos de separación, o del pie del álabe si aquellos no existen. 

Se utiliza como unidad de desequilibrio el producto de la masa por la distan- 
cia de su centro de gravedad al eje geométrico de giro. Así una masa de 100 kg 
a distancia, 0,1 mm tiene 100000 * 0,0001 = 10 gr.m unidades de desequilibrio, 
y puede ser equilibrado por tanto con una adición (o respectivamente con una 
sustracción) de 10 g por ejemplo, a un radio de 1 m. 


Con el equilibrado estático se tiene la seguridad de que el centro de gravedad 
G del rotor se encuentra prácticamente en el eje geométrico del mismo: pero 
no se tiene la seguridad de que exista igualmente un equilibrado dinámico. Así, 
por ejemplo, en el esquema de la figura 21-39 puede verse un rotor que consta 
de dos discos, en cada uno de los cuales individualmente el centro de gravedad 
está desplazado; pero de manera que m, гу = m; Fa, y por tanto, las unidades 
de desequilibrio son iguales: como además sucede que son de signo contrario, 
el centro de gravedad del rotor cae sobre el eje y el rotor está equilibrado es- 
idticamente. Sin embargo, al girar, las dos fuerzas centrífugas C y C de la figu- 
m originan un par que puede causar deformaciones en el eje. El rotor de la fi- 
gura no está equilibrado dinámicamente. Aunque las unidades de desequilibrio 
sean pequeñas dicho par puede ser importante si lo es la distancia entre ambas 
fuerzas, lo cual puede suceder fácilmente en los tambores de gran longitud. 





Fig. 21-39. —Rótor equilibrado estáticamente, pero desequilibrado dinámicamente, 
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Siempre es posible equilibrar estática y dinámicamente un rotor mediante la 
adición (o sustracción) de una masa adecuada en dos planos transversales esco- 
gidos arbitrariamente (en la práctica suelen escogerse por razones de accesibili- 
dad los planos extremos). Con la adición de estas masas las fuerzas centrífugas 
se equilibran y al estar las masas equilibradas en planos distintos da la posibilidad 


de crear el par equilibrante también. 


Las figuras 21-40 a 21-43 describen dos modelos modernos de máquinas 
equilibradoras construidas por la casa Schenck muy utilizadas en el equilibrado 
de los rotores de las TMT. En la figura 21-44 un operario alisa con una muela 
el rotor de una TV, Peter Brotherhood, Inglaterra, para conseguir un perfecto 
equilibrado dinámico. 


Por razones de espacio no podemos desarrollar este importantísimo tema. En 
el futuro continuará el esfuerzo por conseguir unidades más eficientes, mucho 
más ligeras, con velocidades de giro más elevadas, con potencias especificas más 
elevadas, juegos más reducidos; todo lo cual complicará más y más el problema 
de la inestabilidad dinámica. La predicción del comportamiento de la maquina- 








Fig. 21-40.—Equilibrado de rotores de turborreactores en una máquina equilibradora RL 54 
UN de la casa Schenck, Darmstadt, Alemania, El accionamiento se realiza a través de una 
transmisión de 5 escalonamientos, Schenck construye máquinas equilibradoras para rotores 
desde 5 р a 100 t y toda gama de velocidades y velocidades de embalamiento, El equilibrado 
puede hacerse según dos coordenadas o en forma polar única, La masa equilibrante puede 
expresarse en el aparato indicador en peso, profundidad de taladro, longitud de chapa, etc... 


A MH Yà 
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Fig. 21-41, —5ala de equilibrado de grandes rotores de turboalternadores y turbinas con equipo 
Schenck D 93 J, Admite rotores desde 2500 a 80000 kg con velocidades de 500 a 3600 rpm, y 
velocidad máxima de embalamiento de 4500 rpm; diámetro máximo del rotor 4000 mm, dis- 
tancia máxima de separación de soportes 13000 mm; máximo par de accionamiento 32300 
m.N; máxima fuerza centrífuga en cada soporte 490000 №; precisión del equilibrado 0,5-5 
micras (desplazamiento final del centro de gravedad). Los soportes de los cojinetes pueden сат. 
biar de rigidez en funcionamiento, de manera que se pueden poner en by.pass las resonancias 
del rotor en flexión, cuando éste se acelera o desacelera, meramente variando la rigidez de 
los cojinetes 


ria en vibración es un problema aún lejos de ser resuelto; siendo todavía el méto- 
do único definitivo el ensayo en fábrica a alta velocidad (1). 


21.1.6. Cojinetes 


Los cojinetes sbportan el rotor de la TM evitando el desplazamiento radial: 
cojinetes de apoyo, y el axial: cojinetes de empuje. Los cojinetes deben mante 
ner los juegos axiales entre el rotor y estator. 

El número y disposición de los cojinetes depende del tamaño de la máquina. 
La TV es la TMT que tiene una gama mayor de potencias. En la figura 21-45 
se representan los diferentes tipos de apoyo que suelen emplearse en las TV 
En las figuras a y b la turbina y la máquina accionada (bomba o compresor). am- 
bas en voladizo tienen un solo cojinete intermedio con eje único o doble (es decir, 
sin acoplamiento intermedio, como en la figura a, o con acoplamiento como en la 


(1) EHRICH, F. y CHILDS, D., Self-excited vibration in high performance turbomachi 
легу en “Mechanical Engineering, 106, 5 (1984) 66-79'у la bibliografía aneja a este artículo 
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Fig. 21-42, Accionamiento de velocidad variable de с.с, y sistema de lubricación del equipo 
Schenck D 93 J de la figura 21-41, 





Fig. 21-43, Sala de control del equipo Schenck de la figura 21-41 con los aparatos registrado- 
res del desequilibrio, y los monitores de vibración, Los dispositivos de seguridad, así como 
gran parte de los controles del accionamiento son automáticos, La máquina mide la amplitud 
de los soportes, que vibran a causa del desequilibrio del rotor, que se quiere corregir, El movi- 
miento vibratorio medio se transforma por medio de bobinas pick-ups y se mide luego eléc- 
tricamente, Las amplitudes vienen a ser directamente proporcionales al desequilibrio, 
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Fig. 21-44.—Pulimento con muela del rotor de una TV para conseguir un perfecto equilibrado 
dinámico, 


TT B TT 
с 
ыы Шш, A 
f 7 f ' i 





(9) 


Fig, 21-45,—Disposiciones diversas de los cojinetes de apoyo. En la figura: C, C4, C5, Сз, C4 — 


cojinetes; В — bomba; TC — turbocom presor; TT — turbina А. — acoplamiento; С — generador, 
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figura-b). Esta disposición sólo puede emplearse para potencias muy pequeñas, 
en las cuales puede utilizarse también la lubricación simple por anillo de engrase. 
Los cojinetes de bolas sólo se han utilizado en las pequeñas turbinas, que funcio- 
nan a gran velocidad con carga pequeña. En las grandes turbinas los cojinetes han 
de soportar grandes esfuerzos. a causa del peso grande del rotor y de la velocidad 
elevada del mismo. Los cojinetes de las turbinas deberán cumplir las siguientes 
condiciones: 


a) consumo pequeño de potencia por rozamiento (rendimiento mecánico ele- 
vado); b) pequeño desgaste. asegurando un rozamiento líquido, sin contacto algu- 
no entre las superficies metálicas; c) marcha suave: d) evacuación del calor de fric- 
ción en él desarrollado 


Para mayores potencias se utilizan dos cojinetes de apoyo. como en las figuras 
c, d, e y f: con la turbina en voladizo y la máquina accionada (alternador en este 
caso) entre ambos cojinetes, como en la figura c, o con cualquiera otra de las dis- 
posiciones que se representan an las figuras d, e y f. En las turbinas de media o 
gran potencia se utilizan tres o cuatro cojinetes. En el primer caso (Fig. 0) el coji- 
nete intermedio lo comparten turbina y generador, y el acoplamiento deberá 
ser rígido, y en el segundo (Fig. h) se utilizará generalmente un acoplamiento fle- 
xible o elástico. 

El cálculo hidrodinámico de los cojinetes no lo llevaremos а cabo. remitiéndo- 
nos a los libros de Organos de Máquinas 


En la fig. 21-46 pueden verse los cojinetes de los TC centrífugos de la fig. 12-8, 


y en la figura 21-47 un cojinete de empuje para servicio duro de la firma Elliot, 


USA. 





Fig. 21-46.—Cojinetes del TC centrrfugo de la figura 12-8, En el centro el cojinete de empuje 
de doble cara para soportar empuje en ambas direcciones, 
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Fig. 21.47. Cojyinete de empuje seccionado horizontalmente para mayor accesibilidad de tipo 
Kingsbury para servicio duro con destino a los TC Elliott de alta presión. A ambos lados del 
disco de empuje se encuentran las zapatas basculantes que mantienen el rotor en su posición 





debida, 


21.1 7. Dispositivo de giro de las TV 


Para evitar la deformación del rotor en la parada y arranque de una TV por 
calentamiento desigual de la misma, las instalaciones modernas suelen tener un 
dispositivo auxiliar de giro accionado por un motor eléctrico 


En las TV de condensación, por ejemplo, a/ parar la TV la parte de baja presión 
de la turbina más próxima al condensador el "extremo frío" se enfría más rápi- 
damente que el resto de la turbina. El rotor se deforma con la concavidad hacia 
arriba. Sólo desaparece la curvatura aproximadamente 30 horas después de la 
parada de la turbina, lo cual obligaría a no poner en marcha la turbina hasta pasa- 
do un cierto número de horas. A? arrancar la TV, si entra vapor estando la turbina 
parada, la parte superior del rotor se calienta más rápidamente que la parte infe- 
rior, con lo cual el eje también se deforma. 


Las turbinas modernas, con el dispositivo auxiliar de giro, pueden girar lenta- 
mente en el arranque y la parada, evitando así los serios inconvenientes que aca- 
bamos de mencionar. En el arranque se conecta automáticamente el dispositivo, 
antes de que se suministre el vapor de cierre a los laberintos. y en la parada, en el 
momento en que el rotor se queda estacionario. Para que la turbina no gire sin la 
lubricación conveniente se instala una bomba auxiliar, que se pone en marcha y se 


desconecta simultáneamente con el dispositivo de arranque 


21.1.8. Empuje axial 
Se denomina empuje axial a la fuerza que actúa sobre el rotor de una TM 
en la dirección del eje, proveniente de las causas que pasamos a estudiar a conti- 
nuación. Examinaremos separadamente el empuje axial en las TT y en los TC 
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radiales, ya que el empuje axial en los TC axiales no se diferencia esencialmente 
del de las TT. 


21.1.8.1. Empuje axial en las TT 


Aunque las ТТ muchas veces no son puramente de acción ni de reacción con- 
viene aquí por claridad estudiar el empuje axial en uno y otro tipo puro de turbi- 
na, porque de este estudio se desprende más fácilmente el comportamiento de 
cualquier tipo de turbina, aunque se mezclen en ella ambos tipos de escalona- 
mientos. 


Turbina de acción 

Los discos de las ТТ de acción soportan en ambas caras la misma presión. 
Sin embargo, el empuje axial no es nulo, por regla general, debido a alguna de las 
causas siguientes: 

a) El eje escalonado sobre el que van montados los discos está sometido a 


presión distinta a la entrada del primer escalonamiento pa y a la salida del úl- 
timo pj. 


b) El efecto de succión de la corriente de vapor produce en la cara anterior del 
disco una disminución de la presión, y consiguientemente al ser la presión mayor 
en la cara posterior surge un empuje axial, cuya magnitud no es fácil obtener por 
el cálculo. 

c) Si, como es práctica corriente hoy día. la turbina de acción se construye 
con un ligero grado de reacción (aproximadamente un 10%), el disco, y por tanto 
el eje, está solicitado por un empuje axial como las turbinas de reacción, segün 
veremos más adelante. 


d) En las TV, por mal funcionamiento de la caldera o por cualquier otra causa, 
entra а veces agua en la máquina, la cual se estanca a la salida de la tobera, aumen- 
tando la presión y produciendo un empuje adicional en los discos. Las turbinas 
se han de proteger con un separador de agua de capacidad suficiente. En las 
turbinas marinas, en que está medida por falta de espacio no se ha llevado a la 
práctica, se ha producido este fenómeno. 


Generalmente el empuje axial en las turbinas de acción no es muy elevado, y 
puede ser soportado íntegramente por el cojinete de empuje. El empuje debido 
a la causa c) puede ser considerable en una turbina de acción de multiples esca- 
lonamientos. . 

El empuje debido a la causa d) puede producir avería en el cojinete de empuje y 
obligar a la parada de la turbina. Para eliminar el empuje axial producido por esta 
causa algunas turbinas de acción llevan de 4 a 6 taladros de 40 a 30 mm en el dis- 
co, practicados simétricamente a un diámetro 2/3 del diámetro exterior. Estos 
orificios igualan las presiones y eliminan el empuje. 

E] empuje axial típico de las turbinas de acción es el debido a la causa a) el 
más importante de todos, y cuyo valor será: 
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E, =Pa Aa —pj А, 


Aún este empuje axial es pequeño por ser Ад y А (áreas transversales del eje so- 
bre el que se asientan los discos a la entrada del primer disco y salida del último) 
pequeñas, y es soportado por el cojinete de empuje, sin necesidad de otro dispo- 
sitivo de equilibrado especial. 


Turbinas de reacción 


En las turbinas de reacción los álabes están sometidos a diferente presión a la 
entrada que a la salida. Cada corona móvil experimenta. pues, un empuje axial, y 
en las TV. dado el número elevado de escalonamientos, el empuje axial total es 
grande. Para soportarlo no es suficiente el cojinete de empuje, y se recurre al ém- 
bolo compensador, que crea un empuje igual y de sentido contrario. 

El empuje axial E, (véase fig. 21-48) se compone en primer lugar del empuje 
axial Е; que el vapor ejerce sobre los álabes. Este empuje para una corona móvil 
será: 


En = (р, — P2) А, 


donde p, — р; salto de presión en la corona móvil de un escalonamiento: 
A, = та, € área tranversal de una corona circular limitada por las circun- 
ferencias de la base y punta de los álabes. 












Fig, 21-48. —Esquema de una TV 
de reacción axial para la explicación 
del empuje axial; 1. válvula de admi- 
ión; 2. rodete de acción (en él el 
empuje axial es nulo); З. tambor de 
reacción; 4. conducto de intercone- 
xión con la presión del condensador; 
5. émbolo compensador; 6, laberin- 
tos del émbolo compensador; Ae, 
Aj Ark, áreas transversales del em- 
bolo compensador y de ambos 
lados del tambor. 





Si las secciones transversales de todas las coronas fuesen iguales, el empuje total 
axial en los álabes sería: z A, (p, — px) 
donde z- número de escalonamientos de reacción: p, = presión antes de la pri- 
mera corona móvil; pk — presión final detrás de la última corona. 

Si se toma para la sección un valor medio Am. el empuje total axial sobre los 
álabes de todas las coronas. sería: E; = Am (р, — рк) 2. 
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A este empuje hay que añadir el empuje axial E;', que se produce en el tambor 
mismo sobre la cara anterior y posterior del mismo (si se trata de un tambor esca- 
lonado habrá que tener en cuenta también los cambios de diámetro). En la figura 
21-48 en las dos caras del disco de acción 2 que se encuentran a la misma presión 
Pı, el empuje es nulo. Las dos caras del tambor de reacción З se encuentran a las 
presiones p, y рк que actúan sobre las caras anterior y posterior del tambor. 


ES =p; Au — Pk Ак 


donde Aj, Аж — áreas de las coronas circulares libres (no ocupadas por el eje) de 
las caras anterior y posterior del tambor. 


El empuje total será: 
E, =E; + Ex (21-24) 


y evidentemente va dirigido en la misma dirección del flujo del vapor en la 
máquina. 

Para compensar el empuje axial representado por la Ec. (21-24) antiguamente 
se instalaban tantos émbolos equilibradores en el lado de alta presión como escalo- 
namientos en el tambor. Actualmente se instala uno, como el 5 de la figura 
21-48, sometido por un lado a la presión p, de salida de las primeras toberas, que 
preceden al escalonamiento de regulación, y por el otro à la presión de vacío a la 
salida de la turbina, o presión del condensador, рк lo cual se logra mediante el 
conducto superior 4 de la figura. En vez de la presión del condensador puede ele- 
girse cualquier otra presión intermedia más conveniente. Sea Ap, la diferencia de 
presión a uno y otro lado del émbolo. La sección transversal del mismo se esco- 
gerá de manera que 


A. Ар. = E, 


Las turbinas de doble admisión, como la de la figura 1-11 no necesitan émbolo 
compensador; porque los empujes a que está sometido el rotor a uno y otro 
lado de la admisión son iguales y de sentido contrario, y se compensan entre sí. 
Además en las turbinas de varios cuerpos puede eliminarse el émbolo compensa- 
dor, haciendo que el empuje axial del cuerpo de alta presión se compense con el 
de media presión; y finalmente haciendo el cuerpo de baja presión de doble 
admisión. Para mayor eficiencia se han de eliminar las fugas intersticiales en el 
émbolo compensador con cierres laberínticos. como los 6 representados esque- 
máticamente en la figura 21-48. 


Al variar la carga la marcha de la curva de presiones a lo largo de la turbina 
varía, pudiendo entonces aparecer un empuje axial. Este normalmente puede ser 
ya soportada por el cojinete de empuje, que deberá poder soportar el empuje en 
ambos sentidos, si al variar la carga llega a variar el sentido del empuje. Esto 
mismo sucede al variar la contrapresión en las turbinas de contrapresión, o la pre- 
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sión de toma o el gasto de vapor en las TV de extracción. Al diseñar la turbina 
se ha de tener en cuenta hasta qué punto estas variaciones son admisibles. y hasta 
qué punto el empuje axial originado puede ser excesivo. 


21.1.8.2. Empuje axial en los TC radiales 


La figura 21-49 representa un corte meridional de un TC radial. A la salida del 
rodete reina la presión p,.En el espacio entre el rodete y la carcasa no reina el 
vacío; el fluído penetra por ambos lados, sufriendo un estrangulamiento. Toman- 
do como presión de referencia la presión po en la boca del rodete, y llamando 
Ap а la diferencia de presiones p — Py entre la presión en un punto cualquiera 
de la cara anterior y posterior del rodete, resulta que Ap es función de la dis- 
tancia radial r y se expresa aproximadamente por la ecuación siguiente: 





2 n-—p 
Ар=р; — Po (2) р > (21-25) 


que tiene en cuenta que el fluído entre el rodete y la carcasa gira aproximadamen- 


te con una velocidad angular mitad de la velocidad angular del rodete, ya que 
éste gira, mientras que la carcasa permanece estacionaria. 


Fig. 21-49.—Empuje axial en un TC radial, 





El reparto de presiones sigue, pues, aproximadamente la ley parabólica que 
se representa en la figura 21-49. Ahora bien de r =r, аг = г; la fuerza debida a las 
presiones a uno y otro lado del rodete se equilibran (porque hemos supuesto que 
las presiones son iguales). Sin embargo. en la boca del rodete. en la zona rayada 
en la figura se origina una fuerza dirigida hacia la izquierda, que vale 


ri 
Р, | 2srdr- Ap (21-26) 


siendo r, el radio del eje. Sustituyendo (21-25) en (21-26) se tendrá: 
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Ti w 13 —г? 
ес АЕ 
q 2 2 


y realizando la integración se tendrá: 


гі + г2 2 
Р, =p" (гі —г}) [= A ES 


Además de la fuerza axial р, debida a la presión, aparece otra fuerza axial origina- 
da por el cambio de dirección de la corriente en el giro de 90° que experimenta en 
el rodete. Según el teorema de la cantidad de movimiento esta fuerza P; tiene la 
dirección contraria a P}, y vale 


Р. =p O Com 
El empuje axial total P será: 
P=P, —P, 


Las fórmulas obtenidas son sólo aproximadas. Por eso algunos prefieren utilizar 
las siguiente fórmula deducida por análisis dimensional: 


P-Kp lp; — Po) di 


donde K . constante adimensional que se ha de obtener experimentalmente, у 
que depende del nümero específico de revoluciones, siendo aproxi- 
madamente 


1,2 
К= 1,2 n = === n¿=0,0036 n, 
333 


Рага compensar el empuje axial se utilizan en los TC los orificios compensado- 
res, así como los discos y émbolos compensadores, y en los compresores de múlti- 
ples escalonamientos se disponen los flujos opuestos para la compensación del 
empuje axial, como se ha dicho en las turbinas. 


21.2. Elestátor = г. 12, 
21.2.1. Introducción 
El estátor, cuerpo o armazón constituye la parte estacionaria de las TM. Los 
esfuerzos a que está sometido son, por tanto, relativamente moderados y constan- 
tes; sin embargo, su construcción, sobre todo en las TV modernas es altamente 
X<omplicada, por las razones siguientes: 
a) En el cuerpo de la turbina se alojan multitud de órganos tales como los 
diafragmas, donde se instalan las toberas o álabes fijos; los conductos de donde par- 
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ten las tuberías para las tomas intermedias. y los conductos de donde parten los 
tubos de salida al condensador. El proyecto y construcción de estos conductos di- 
fusores es complicado si se quiere conseguir una recuparación eficiente de la ener- 
gía cinética en poco espacio y con vapor altamente expansionado. etc.... etc... To- 
do lo cual demuestra cuán complicado es el proyecto y construcción del estátor. 

b) Las TV modernas funcionan a grandes presiones y temperaturas (superiores 
a veces a 300 bar y 650 ^C). Para abaratar la construcción la tendencia consiste 
en localizar las altas presiones y temperaturas en una zona relativamente reducida. 
De esta manera puede construirse el estátor de fundición de hierro o acero; uti- 
lizándose modernamente más y más la construcción soldada. Por el contrario. 
en la zona de la turbina sometida a temperaturas superiores a los 565 °С es nece- 
sario utilizar aleaciones de acero de estructura austenítica (véase la Sec, 22.5.2); 
salvo en el caso de que se prevea refrigeración para el cuerpo de la turbina. Si las 
dimensiones de la turbina son grandes y las temperaturas elevadas tienen lugar 
deformaciones considerables, que hay que prever en su construcción, permi- 
tiendo la dilatación en todas las direcciones sin perder la alineación axial con los 
cojinetes, los cuales frecuentemente constituyen órganos separados. En la figura 
21-50 pueden verse las mitades superior e inferior de un estátor seccionado hori- 
zontalmente de TV de pequeña potencia. 





Fig. 21-50.—Mitad inferior y superior de un estator de TV industrial ALLEN, Inglaterra, mo- 

delo S,L.C., para una potencia de 3245 kW y una velocidad de 9000 rpm. Vapor vivo a 27 4 bar 

y 400 °С. En la figura pueden verse las toberas, los diafragmas, las empaquetaduras laberfn- 
ticas y los cojinetes, 
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21.2.2. Diafragmas y álabes fijos 

Los álabes fijos se instalan en el diafragma, y éste a su vez se fija en el cuerpo 
de la turbina. 

La fijación del diafragma en el estátor es muy importante; por un lado, a causa 
del reducido juego radial y del reducido juego del álabe directriz en relación con 
el álabe móvil, la corona directriz debe fijarse con exactitud, e instalarse en el está- 
tor con impenetrabilidad del vapor; y por otro lado debe poder dilatarse libre- 
mente. (Véase la fig. 21-51). 

Para la fijación misma hay diversas soluciones. Una de ellas puede verse en 
la figura 21-52, en la cual los pernos 1 juntan las dos mitades del diafragma, la par- 
te superior se fija mediante la placa 2. mientras que el desplazamiento lateral que- 
da impedido arriba y abajo por las chavetas 3. Los álabes directrices ocupan toda 
o parte de la periferia del diafragma (admisión total o parcial). Una forma cons- 
tructiva de los mismos es la empleada por AEG, que se muestra en la figura 21-53. 
Los dos álabes fijos junto con los tacos de separación son instalados en el dia- 
fragma con pie de cola de milano. Los álabes pueden soldarse a dichas piezas 





Fig. 21-51,—Diafragma seccionado diametralmente de una TV de Laval Turbine Ine., USA. Los 
álabes directrices de acero inoxidable y los tacos espaciadores se sueldan entre sí formando un 
conjunto, que a su vez se suelda con los anillos interior y exterior del diafragma. A continuación 
se mecaniza el conjunto. La mitad superior del diafragma se monta en la cubierta, y al desmon- 


tar la turbina se levanta con la misma, Para asegurar la alineación entre ambas mitades del 
diafragma se introducen chavetas en las superficies de contacto, 


тс! 


| 
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Fig, 21-52,—Fijación del diafragma de una T V. 











(А 

> 22, 2 
Я 27 
Fig, 21-53 —Fijación de las toberas fresa- ЕА 
das (AEG): 1, portador de toberas; 2, to- 2 y 
bera; 3, dlabe móvil; 4, estátor de la => 2 
turbina. ES 
œ> : 


intermedias de separación. De manera análoga se instalan los álabes fresados de 
Escher Wyss de la figura 21-54. 

Los álabes directrices de las coronas fijas que carecen de expansión, a saber. 
de las coronas inversoras de los escalonamientos Curtis. se construyen moldeados. 
si las alturas radiales son grandes, por encima de los 15 mm: si la altura de los ála- 
bes es menor, se construyen fresados. Los álabes fresados tienen menos pérdidas y 
constituyen álabes de alta calidad. 

Los álabes de acero inoxidable o níquel se instalan en los diafragmas fabricados 
generalmente de acero, y se fijan con espigas, roblones, с ranuras apropiadas. 

En la figura 21-55 puede verse un diafragma soldado de una TV. 

La figura 21-56 muestra el estátor de un compresor centrífugo construído por 
la casa Parsons de Inglaterra de cinco escalonamientos seccionado horizontalmen- 
le para fácil acceso en las revisiones. También existe la construcción del TC 
seccionado verticalmente. 
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Fig. 21-54.—Conductos directrices fresados de 


la firma E, W 





21.2.3. Laberintos y prensaestopas 


El proyecto y construcción de las empaquetaduras laberínticas de una ТМТ es 
importante, a fin de reducir al mínimo las pérdidas intersticiales externas e in- 
ternas, Y4 (Véanse las Secs, 6,2,4 y 6.3.2), De los cierres laberínticos de los TC ya 
hemos hablado en la Sec. 6.3.2. Las figuras 21-57 y 21-58 muestran un cierre а 
base de presión de aceite muy eficaz en los TC de alta presión; en la ligura 21-60 
se muestran cierres laberínticos para los TC de alta presión de la firma Allis Chal- 





mers USA; en la figura 21-61 puede verse una junta hidráulica de un TC Sulzer 
para presiones del orden de 25 bar; y en la figura 21-62 (a) y (b) un cierre de la 
firma Elliot, USA. Los cierres laberínticos de las TV y TG no tienen que ser fun- 
damentalmente diversos. Sin embargo. para concretar nos referiremos en lo que 
sigue a la TV. El lector podrá fácilmente destacar lo que es específico de estas 


Fig. 21-55.—Diafragma soldado para la parte 
de AP de una turbina de vapor AEI, Inglate- 
rra, En este tipo de construcción los álabes 
fijos mecanizados de una aleación de acero 
se sueldan al anillo interior y exterior fabri- 
cados en un material semejante. 
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Fig. 21-56.—Estátor de fundición de hierro de un TC cenlrífugo de cinco escalonamientos de 
la casa Parsons, También se construyen de acero forjado o de aleaciones especiales, segün los 
casos, En su construcción se tienen en cuenta los esfuerzos de presión y térmicos y la accesi- 
bilidad de la máquina, gracias a la construcción seccionada horizontalmente, Para la inspección 
de los cojinetes y de los prensaestopas basta levantar la tapa ligera que los protege; y para la revi- 
sión de diafragmas y eje se levanta la mitad superior del estítor. Los pernos verticales sirven de 
guía en la elevación vertical, con el fin de no dañar los rodetes, cierres laberfnticos, etc 


máquinas, como por ejemplo, el problema de la entrada de aire en el condensador 
de una TV, y aplicar la teoría que vamos a exponer a las TG. 


Fundamentalmente en las TV se emplean dos tipos de empaquetaduras: las em- 
paquetaduras de carbón, que solo se utilizan como empaquetaduras exteriores, у 
по muy frecuentemente. y las empaquetaduras, cierres o anillos laberínticos utili- 
zadas siempre en las empaquetaduras interiores y casi siempre en la exteriores. El 
aspecto que presentan estos anillos laberínticos puede verse en la figura 21-59, La 
teoría que vamos a estudiar se refiere a las empaquetaduras o cierres laberínticos. 

Las empaquetaduras laberínticas pueden ser exteriores e interiores. Las exterio- 
res se disponen en los extremos de la máquina, o sea. allí donde el eje de la turbi- 
na atraviesa el estátor o cuerpo de la misma. Las interiores se disponen entre los 
diafragmas y el eje, o bien entre el diafragma y cl tambor, según cl tipo de con- 
trucción de la turbina. 


La empaquetadura exterior del extremo de alta presión debe minimizar la pér- 
dida intersticial de vapor al exterior: mientras que la empaquetadura exterior del 
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Entrada aceite | 
de cierre 







Presión del gas 
Presión atmosférica 


Fig. 21-57,—Ctierre de aceite a presión de algunos TC Parsons. Consta de dos elementos princi 
p g |: 

pales: a) el cierre del lado del gas de anillo ünico flotante: la sección B más cercana al gas 

posee un juego relativamente grande, siendo el juego altamente reducido en la sección A cercana 


al aceite de cierre, El drenaje tiene lugar en los puntos C, D; b) el cierre del lado de la atmósfera 

de uno o más anillos flotantes, según la presión del aceite de cierre es el mismo que el del aceite 

de lubricación en los cierres más baratos o constituye un sistema independiente, Este último 
caso es el de la figura 21-58. 


extremo de baja presión debe evitar en las turbinas de condensación la entrada del 
aire en la máquina, para evitar que disminuya el vacío, y con él el salto entálpico. 
Para conseguir en esta empaquetadura un cierre eficaz se introduce vapor de cierre 
en un punto intermedio de la empaquetadura, escogido de manera que con una 
pérdida insignificante de vapor por un lado a la atmósfera, y por otro al interior 
hacia el escape de la máquina, se logre evitar por completo la entrada del aire del 
exterior. El vapor de cierre, puede ser vapor vivo. suministrado a través de una 
válvula reductora de presión ajustable, o bien vapor de escape de la empaqueta- 
dura de alta presión. La utilización del vapor de escape de la empaquetadura de 
alta como vapor de cierre de la empaquetadura de baja puede verse en el esquema 
de la figura 21-63. 

La mejora del rendimiento del TC y de la unidad-TG, así como el alto rendi- 
miento global que se busca hoy día en un turborreactor, dependen en gran parte 
de la reducción a un mínimo del juego entre el estátor y el rotor; estimándose que 
con la aplicación de las modernas técnicas de cierre se pueden reducir en una TG 
el consumo de combustible en un 4%. 41). 





(1) “Mechanical Engineering 107, 9 (1985) 50”. 
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Fig. 21-58.—Sistema de aceite de cierre independiente de un TC Parsons. 
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La figura 21-64 representa una sección meridional a través de un cierre laberíntico compues- 
to de una serie de piezas anulares salientes dispuestas a intervalos iguales en el estátor de la 
máquina, y de otra serie igual de piezas anulares en el rotor, intercaladas entre las primeras, 
como se ve en la figura. A la entrada del laberinto reina la presión po y a la salida del mismo 
la presión py. El vapor sufre en el laberinto un laminado, o pérdida de presión, desde la presión 
Po а la presión final ру, o sea un estrangulamiento a entalpía constante. Detrás del primer 
elemento la presión es p', menor que po y ésta es la presión que reina en el espacio entre los 
dos elementos del laberinto que denominaremos cámara intersticial de remanso; así mismo 
en las cámaras sucesivas de remanso reinan las presiones р”, p'”, etc, (Véase la figura 21-65). 


Fig. 21-59.—Anillos laberrnticos de las TV AEI, 
Inglaterra, Cada anillo está dividido en segmen- 
Los que se acoplan entre sf con cubierta elásti- 
ca y mecanizados en su periferia interior, Por 
su periferia exterior en forma de T o de cola de 
milano ericajan en las ranuras provistas en el es- 
tátor. Los anillos son de aleación no férrica, y 
llevan placas de tope en horizontal que im piden 
la rotación de los segmentos, 





Es fácil estudiar el proceso termodinámico que tiene lugar en el laberinto en el plano hs 
con ayuda de la figura 21-66. A la entrada del laberinto, en el punto A, el vapor tiene la pre- 
sión pp y el volumen específico vg. En el intersticio laberíntico, cuya área transversal es Aj = 

n d; 5 (donde d, — diámetro medio del espacio entre el rotor y el estátor y ô longitud ra- 
dial intersticial, véase figura 21-64), experimenta el vapor una aceleración junto con una dis- 
minución de entalpía, en un proceso que prácticamente se puede suponer a.i., alcanzando 
el vapor al final de este proceso el estado correspondiente al punto A'. Este punto representa 
el estado del vapor a la salida del primer elemento del laberinto. La sección efectiva del labe- 
rinto Aj se obtendrá multiplicando la anterior por un coeficiente de contracción и, siendo 
A, = и Aj. El coeficiente и depende del tipo de intersticio y puede tomarse aproximadamente 
igual a 0,8. En la primera cámara intersticial de remanso en un proceso adiabático isobárico se 
establecen remolinos, reduciéndose la velocidad prácticamente a cero y alcanzando el vapor, 
según el primer principio, el valor inicial de la entalpía en el punto B, que representa el estado 
del vapor a la entrada del segundo elemento del laberinto; proceso que se repite análogamente 
en los restantes laberintos, 





Cálculo del gasto intersticial a través de un laberinto. 


El cálculo de la pérdida intersticial en una TT se reduce a calcular el gasto másico intersticial 
g a través de un laberinto, que consta de un número z conocido de intersticios, de idéntica 


21. CONSTRUCCION DE LAS TMT 877 


A AS 












Fig. 21-60,—Tipos diversos de cierres utilizados en los TC centrífugos de la casa Allis Chalmers, 
USA, para caudales volumétricos hasta 4050 m3/min y presiones hasta 55 bar aproximadamen- 
te: a, Cierre laberíntico; b. Laberinto con cierre hidráulico; c, Cojinete con cierre hidráulico; 
d y e, Anillo de carbón con cierre hidráulico; f, Cierre de TC para horno de cok, 
El cierre hidráulico en (b) y (e) es aire limpio y seco o gas inerte; en (c) agua o aceite; y en 
(1) vapor de agua, gas, agua o ningún flurdo. 
El lipo (a) se utiliza en los TC de aire, en que puede tolerarse cierto escape al exterior, y con 
presiones moderadas, El tipo (b) se utiliza cuando el escape no es tolerable, y se dispone de gas 
de cierre, El tipo (c) es especialmente indicado en los TC de alta presión, El tipo (d) es eficiente, 
y no requiere furdo de cierre; pero no es adecuado para alta velocidad o presiones muy eleva- 
das. Los tipos (d) y (e) son más eficaces que el (f); aunque tampoco se adaptan bien a presiones 
excesivamente elevadas, 
Los tipos (a), (b) y (f) se construyen de acero inoxidable y los tipos (c) y (d) son de bronce o 
de anillos de carbón respectivamente en caja de acero inoxidable, 


Ws 
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área intersticial conocida A, = џ m dj 5, siendo conocidos también el estado inicial del vapor 
Po. Yo y la presión final a la salida del último intersticio ру. Pueden presentarse dos casos, а 
saber, que la presión final p, sea superior a la crítica y que dicha presión sea inferior a la 
crítica, Para resolver el problema en ambos casos existen por lo menos tres métodos, de los 
cuales estudiaremos el primero y parcialmente el segundo y nos referimos a la bibliografía 
para el tercero, (1). 


a) Primer método 


En las figuras 21-66 y 21-67 puede verse el proceso en el plano hs en el caso en que p, > 
> pe (figura 21-66), y en el caso en que p, <p. (figura 21-67). El método para calcular g es el 






vonducto de carga Tubo de aceite 
conectado a la fase de de cierre Junta hidraulica 
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á | - 
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(anillos flotantes] 
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Disco de -— Caja de cojinetes 
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Lado ^" ү SU" "Lado atmosfera 
del gas ! 


Cámara de descarga Drenaje aceite Carcasá Drenaje aceite 
de presion lado del gas lado atmósfera 








Fig. 21-61,—Junta hidráulica Sulzer para presiones del orden de 25 bar, 


mismo en ambos casos y consiste en lo siguiente, Con los datos conocidos se determina en el 
diagrama hs el punto inicial A y se traza la isentrópica hg, así como la isobara final pj. A con- 
tinuación se hace una estimación inicial g' del gasto intersticial que buscamos: y con ese valor 
de g' y el área intersticial conocida A, se traza la curva de Fanno correspondiente al valor 
9'/A¡. (Véase Sec, 7.8). Es evidente que los puntos finales de cada intersticio, antes de cada 
remanso producido en la cámara intersticial, o sea los puntos А’, В’, etc, se determinan por la 
intersección de la a.i. respectiva con la curva de Fanno, Estos puntos А', B’, etc. ... determinan a 
su vez las isobaras р’, p", etc, ... y la intersección de estas isobaras con la isentálpica inicial hy 
determinan los puntos B, C, etc.... En la figura 21-66 (presión p, > pç) el punto F’ determinado 
por la intersección de la isobara p, con la curva de Fanno se halla antes del punto H' en que 
la pendiente de la curva de Fanno se hace infinita para cambiar de signo después y hacerse 
positiva, En la figura 21-67 sucede lo contrario, a saber, el punto | de intersección de la isobara 
pı соп la curva de Fanno se encuentra después del punto Н. Ahora bien, si en el primer caso 


(1) Véase TRAUPEL, Thermische Turbomaschinen, Vol. 1, Sec, 10.4, págs. 467 ss. 
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. Anillo de cierre. 

. Casquillo de rotura, 

. Entrada de aceite, 

. Orificio aceite refrigeración, 

. Retén de resorte, 

. Anillo flotante de carbón, 

. Presión de cierre, 

. Zona de aceite de cierre, 

9. Camisa estacionaria, 

Fig. 21-62. Cierre ISO-CARBON de los TC Elliot, USA de alta presión, En el cierre se inyec- 

ta, como se ve en la figura, aceite a presión, proveniente de ordinario del mismo sistema de lu- 

bricación, Entre el aceite y el gas se encuentran el anillo de carbón con refuerzo metálico, for- 

mando un sandwich entre la camisa metálica estacionaria y el anillo de cierre giratorio. La cara 

de cierre de cada uno de estos elementos ha sufrido un mecanizado de alta precisión. Se produ- 

ce un pequeño flujo de aceite recuperable hacia la zona de gas evitando la fuga de este, Este 
cierre es estanco incluso al hidrógeno a presión; (b).—Esquema del cierre ISO.CARBON. 


(а): 1,Anillo flotante; 2, Entrada de aceite (b): 
de cierre; 3, Obturador aceite de cierre; 
4. Drenaje aceite incontaminado; 5. Retén 
de resorte; 6, Anillo flotante giratorio; 7. 
Anillo de carbón; 8, Camisa estacionaria; 9. 
Pistón de cierre; 10. Zona de depresión; 11. 
Gas de procesos; 12, Gas opcional de cierre; 
13, Drenaje aceite contaminado. 


DONNA UN a 





Fig, 21-63, —Esquema de los cierres laberínticos de una TV de un solo cuerpo de presión media: 
1, Cierre laber fntico de alta presión ; 2, Cierre laberrntico de baja presión; 3. Vapor de cierre del 
laberinto de alta al laberinto de baja. 
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Fig. 21-64.—Cierre laberíntico de una TV 


Fig. 21-65, —Cierres laberín ticos de alta y media presión de una TV Westinghouse 





Curva de Fanno 


s crítica; véase Sec 


(р, 


5) 


g. 21-66,—Cálculo de un cierre laberíntico de 
una TV en el caso en que p, p, 


presión 
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Fig. 21-67.—Cálculo de un cierre laberíntico de una 
TV en el caso en que p, < Pe - presión crítica; 
véase Sec. 7,5). 


Curva de 
Fanno 





5 


[figura 21-66, pz > p.] se llega exactamente (o con suficiente aproximación), con un número 
de saltos А-А’, B—B', etc... igual al número de intersticios del laberinto, a! punto F', la supo- 
sición inicial de 9' es correcta, y el gasto intersticial g —g'; de lo contrario habría que rectificar 
con una nueva estimación del gasto, g”, o lo que es lo mismo con otra curva de Fanno, Análo- 
gamente en el segundo caso, en el último intersticio se ha de llegar precisamente al punto H. 
Como ya se dijo en la Sec. 7.8 la rama HI carece de sentido físico, y la expansión final hasta la 
presión p se realizará según una línea, tal como la HJ indicada en la figura. Si por el contrario 
no se hubiera llegado de la manera indicada al punto H, habría que repetir el proceso con una 
segunda estimación del gasto intersticial g”, 


b) Segundo método. 


El método gráfico que acabamos de exponer es laborioso y en la práctica puede lograrse 
una aproximación suficiente con el siguiente método analítico desarrollado por Stodola (11. 
Nos contentaremos con aducir el primer caso, en que p, > pe, remitiéndonos para el segundo 
caso al citado autor. 


En cada intersticio, suponiendo, como anteriormente, aceleración del fluído en una expan- 
sión a.i., y despreciando la compresibilidad del Пигӣо, se alcanza una velocidad 


с= у 2vAp 


Рог Іа ecuación de continuidad, en cada laberinto 








Aic [2 äp 
g= Ч =А | р 


v v 


donde A, 7u At Su m dj 6 =08 m di 5. Elevando al cuadrado y despejando Ap se tendrá: 


se (=) 
ap=(L 
2 Na; 


Se ha averiguado que la expansión en el intersticio sigue una politrópica ру!!! = cte., siendo el 
р й р 
exponente m => 1, con lo cual se podrá escribir aproximadamente 


(1) Obra citada nota (2), pág. 261 Steam and gas turbines, 
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Realizando a continuación la suma para todos los intersticios, se podrá escribir: 


Po E P3 —рї _?Povof 9 е 
рар= — =— | — 
р 2 2 A; 


1 


de donde 


aT 

í —p 

97A; pz (2127) 
2 po Vo 


Si se supone que Ap es pequeño en comparación con po la fórmula (21-27) puede simplifi- 
carse de la manera siguiente : 





Про * pi) (po — pi) =p) |2 po Ap [2 Ap 
дА; yaaa o 1 о 1 = А | o = д ү 
Z Po vo ! Z po Vo 


fórmula de muy fácil aplicación que permite una estimación inmediata de а. 


22 


Materiales utilizados en la 
construcción de las TMT 





22.1. Introducción 

El progreso constante y espectacular en la construcción de las TMT sólo ha 
sido posible entre otras causas gracias a los continuos progresos realizados en el 
campo de la Metalurgia. En particular las altas presiones y temperaturas a que tra- 
bajan los cuerpos de alta presión de las TV modernas, y los elevados esfuerzos 
centrífugos a que están sometidos los últimos escalonamientos de baja presión de 
las mismas, y sobre todo el desarrollo espectacular de la TG de aviación en la 
segunda mitad del siglo se ha logrado gracias a una investigación paralela de nuevas 
aleaciones capaces de resistir los elevados esfuerzos centrífugos y térmicos a ele- 
vadas temperaturas, 

Sin los nuevos materiales de alta temperatura el desarrollo de las TMT, lo 
mismo que el de otras ramas de la técnica, tales como la construcción de calderas 
de vapor, realización de los modemos procesos de síntesis a alta presión de ciertas 
industrias químicas y la energía nuclear hubiera sido imposible. 

En el futuro se impondrán aún mayores exigencias a las aleaciones de alta tem- 
peratura, tanto en el campo de las TMT en general como en el de los vuelos super- 
sónicos, y espaciales, así como en los campos de la fisión y fusión nuclear, El 
progreso en estos campos dependerá en gran parte de las nuevas aleaciones que se 
encuentren para soportar temperaturas y esfuerzos cada vez más elevados, 


Las aleaciones de alta temperatura, cuando se hallan sometidas durante largo 
tiempo a elevada temperatura, se comportan de manera que por una parte entre 
la deformación y el esfuerzo unitarios ya no existe proporcionalidad, y por otra 
al desaparecer la carga queda una deformación remanente, Cuando el material 
ha de trabajar en estas condiciones el proyecto de una determinada pieza ha de 
contar con esta deformación, que aumenta con el tiempo, según la duración que 
se le asigne a la pieza. 

En particular el motor TG es una máquina extraordinariamente compleja 
por lo que respecta a la selección de los materiales. A la entrada de un turborreac- 
tor en vuelo, por ejemplo, existen temperaturas muy por debajo de 0 °С; el 
compresor está sometido a esfuerzos centrífugos clevados, pero a temperaturas 
moderadas: lo contrario sucede en la cámara de combustión sometida a esfuerzos 
moderados pero elevada temperatura y finalmente los álabes de la unidad -TG 
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están sometidos simultáneamente a elevado esfuerzo y elevada temperatura, en 
algunos casos superiores a los 1000 ^C. Todo lo cual demuestra la variedad de 
exigencias en los materiales dentro de un mismo motor, 


22.2. Propiedades de los materiales de las TMT 


Siendo los esfuerzos, temperaturas y condiciones de servicio tan diversas en la inmensa 
variedad de ТМТ que se construyen, y en cada una de las partes de que estas se componen, 
es imposible entrar en detalles sobre las propiedades que se requieren en los materiales a utilizar 
en la construcción de las mismas. En esta sección nos contentaremos con dar un resumen de 
las principales propiedades, aunque no todas se requieran en todas las máquinas, y mucho 
menos en todas sus partes, 


Estas propiedades son las siguientes: 


1. Elevada resistencia, en las partes sometidas a grandes esfuerzos, como son, por ejem. 
plo, los álabes de las TT. Los ensayos de los materiales para comprobar esta resisten- 
cia podrán ser ensayos corrientes de corta duración, si las piezas trabajan a tempera- 
turas inferiores a 400 °C (límite de resistencia, Ifmite elástico, etc...); si las temperatu- 
ras de trabajo son superiores los ensayos han de ser de larga duración (ensayos de fluen- 
cia), que se estudiarán en la Sec, 22,3, 


t2 


. Elevada plasticidad, necesaria para la distribución uniforme de los esfuerzos, 


3. Estabilidad en la estructura, a fin de que en funcionamiento no se deterioren sus pro- 
piedades mecánicas, 


4. Resistencia a la corrosión (deterioro químico) por influencia del gas/vapor con impure- 
zas u oxfgeno atmosférico. 


En particular es importante la resistencia a la corrosión a altas temperaturas, El elemento 
anticorrosivo más empleado en las aleaciones es el Cr. Los aceros pobres en Cr solamente re- 
sisten la corrosión hasta unos 540 °С; mientras que los aceros que contienen 12 a 13% de Cr 
pueden soportar con seguridad los 600 °С. Para las temperaturas más elevadas, que suelen uti- 
lizarse en las TG, sólo alcanzan la resistencia a la corrosión a altas temperaturas los aceros auste- 
níticos y otras aleaciones especiales no férreas, En las TG marinas estos aceros al Cr tendrán 
que ser sustituidos por aleaciones de Ti, sobre todo si pueden penetrar por el TC en la máquina 
salpicaduras salinas, Otras veces se recubre meramente la pieza con una capa protectora anti- 
corrosiva de Si y Al. 


El estátor de las TV se construye algunas veces de fundición de acero, recubriendo las su- 
perficies interiores expuestas al vapor a altas temperaturas con una capa protectora de Al 
difundida por un proceso especial, 


Por los años 1960 la Westinghouse y la General Electric estudiaron la utilización de estas 
capas protectoras en sus TG industriales, 


En las TG constituye un serio problema el ataque de los álabes producido por el azufre 
о por las cenizas sobre todo de Vanadio. Por esta razón las empaquetaduras fabricadas de 
chapa de Al, que se utilizan en otras máquinas, se han de sustituir en las TG con empaque- 
taduras laberínticas de aceros austeníticos. Otras veces para conseguir óptima hermeticidad 
a elevadas temperaturas se emplea la estelita, como por ejemplo, en los asientos de las vál- 
vulas de admisión y regulación de las TV. 


Las TG industriales, que funcionan con gas, gasoil y combustible Bunker C presentan serios 
problemas de corrosión, originados por las cenizas derretidas o fundidas. Para evitarla es pre- 
ciso reducir el contenido de Na (que fija el azufre en forma de sulfato con lo que se inicia la 
corrosión) a un mínimo, lo que se logra por un proceso, que encarece grandemente el uso 
de este combustible, el cual por lo demás es barato. Si el Bunker C contiene Va es preciso 
adicionar М90 en proporción З a 1 en peso del Vanadio existente. El MgO mantiene sólidas 
las cenizas, y las cenizas sólidas se eliminan con facilidad. 
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5. Resistencia a la erosión (deterioro mecánico). 


6, Características tecnológicas aceptables, o lo que es lo mismo fabricación tecnológica 
posible y económica, para poder lograr las piezas al tamaño y con la perfección necesa- 
ria y a buen precio, 


Muchos materiales especiales de alta temperatura: 


a) Se forjan con gran dificultad y solamente pueden obtenerse piezas forjadas más o 
menos pequeñas. 


b) Se mecanizan con dificultad y en algunos casos es imposible conseguir en ellos una 
mecanización económica (1), 


C) A veces se obtienen mejor con la fundición de precisión (fundición a la cera perdida 
y fundición *““mercast'' empleada esta última en Norteamérica) y la sinterización, Es 
difícil por este último procedimiento obtener un material con la suficiente dureza y 
resistencia a la fatiga. Por esta razón han fracasado gran número de intentos para la 
utilización de los materiales cerámicos sinterizados con metales; aunque continua la 
investigación para obtener por sinterización estos materiales o aleaciones de materia- 
les cerámicos con metales, denominados “'ceramales'' con el fin de poder aprovechar 
la gran resistencia térmica de los materiales cerámicos, a las que el metal les comunica 
mejor conductibilidad térmica, la cual a su vez impide el agrietamiento causado por 
excesivos gradientes de temperatura, 


La metalurgia del polvo permite obtener a más bajo coste piezas resistentes a altas tempera- 
turas que las obtenidas por forjado. Este proceso permite también la construcción simultánea 
de varias piezas de distintos materiales, reduciéndose el trabajo del ajuste, y el coste de la 
mecanización, El proceso que sustituye con ventaja en ocasiones a las fundiciones con mate- 
riales resistentes a altas temperaturas muy frágiles, consiste en lo siguiente: se parte de polvo 
de material granulado con granos de 100 ти de diámetro. Este material se obtiene atomizando 
el material fundido con chorro de gas o centrifugación, (Véase fig. 22-5), 


La rápida solidificación de las gotas produge polvo de partículas esféricas, Después de des- 
gasificar la superficie para limpiarla, se llena con el polvo el molde de chapa metálica o cristal 
con la forma de la pieza que se quiere obtener. El molde se sella al vacío con soldadura, A con- 
tinuación el molde y el polvo se comprimen isostáticamente a gran presión y temperatura, 
obteniéndose la pieza practicamente sin porosidad alguna. El proceso requiere gran cuidado 
y limpieza. 


d) Algunos aceros austeníticos apropiados para altas temperaturas no pueden ser traba- 
jados en frío sin sufrir daño, mientras que otros son más estables y permiten sin gran 
dificultad este trabajo. 


e) Los aceros austeníticos se sueldan en general con facilidad; mientras que los aceros ferri- 
ticos al cromo no son en ninguna manera soldables; o se sueldan con dificultad. 


7. Elevado coeficiente de conductibilidad térmica en las piezas sometidas a elevadas tem- 
peraturas, Cuanto mayor sea éste tanto mayor será la uniformidad del campo de tempe- 
raturas en la pieza, y tanto menor los esfuerzos que se producen por los gradientes tér- 
micos elevados, 


En las TG de los turborreactores militares, donde las temperaturas de funcionamiento 
son muy elevadas, y los cambios de régimen frecuentes y muy rápidos, la causa más 
frecuente del fallo es-la fatiga causada por los esfuerzos térmicos, que se producen por 
un calentamiento o enfriamiento rápido del material, El método más utilizado para 
detectar las grietas internas que suelen producirse en los álabes de la primera corona 
móvil de la turbina, y también en las toberas de la primera corona fija es la inspección 


(1) Veánse, por ejemplo, Е. S. BADGER y W. O, SWEENY, Metallurgy of high-tempera- 
ture alloys used on current gas turbine designs, en "Symposium on Materials for gas turbines, 
ASTM 1946, Págs. 99-102; asf сото A, №. FRANKLIN, J. HESLOP and К. A, SMITH, Some 
metalurgical factors influencing the thermal —fatigue resistance of wrought nickel-chromium- 
base high — temperature alloys, '*Journal of Institute of Metals, 92 (1963-1964) 311-322”. 
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por fluorescencia. En la segunda corona las temperaturas son mucho más bajas y estas 
grietas no suelen producirse, 


8. Pequeño coeficiente de dilatación lineal en las piezas sometidas también a altas tempe- 
raturas, Cuanto mayor sea este coeficiente mayores serán también las posibilidades de 
gnetas del material, Esto sucede, por ejemplo, cuando el borde de ataque más caliente 
de un álabe se dilata más que el resto del álabe, produciéndose elevados esfuerzos de 
compresión en el metal. Al calentarse después el álabe a una temperatura uniforme se 
produce un cambio de signo en el esfuerzo, que ahora es de tensión. Si el ciclo térmico 
se repite puede sobrevenir la fatiga. 

9, Magnitudes mínimas de tensiones internas, 

10, Ausencia de poros o grietas internas, 

11, Resistencia a la fluencia, o resistencia a la rotura o deformación producida por esfuerzo 
de larga duración a alta temperatura. Según la función que desempeñe la pieza en la má- 
quina muchas veces no basta que no se produzca la rotura; sino que es necesario que la 
deformación producida a alta temperatura durante el tiempo de vida asignado a la pieza 
(o deformación por fluencia; véase Sec, 22,3) no exceda la tolerancia permisible, para 
que los juegos que se produzcan no sean excesivos, etc... 


12. Buena resistencia especifica, o sea, relación elevada resistencia/densidad, Esta propiedad 
es de primordial importancia en las aplicaciones aeronáuticas y espaciales (grupos turbo- 
bombas de alimentación en los cohetes de combustible líquido, etc...) de las TG, En 
efecto, la economía de una aeronave exige conseguir una relación lo más elevada posible 
entre la carga útil y el peso total (1). Otra ventaja del tipo de aleaciones que tienen esta 
propiedad y que se conocen con el nombre de aleaciones ligeras, es la disminución de los 
esfuerzos centrífugos de aquellas partes sometidas a movimiento de rotación elevado. 
Por esta razón las aleaciones de Al han encontrado amplia aplicación en la construcción 
de los rotores de los ТС. 


22.3. Resistencia de los materiales sometidos a alta temperatura: fluencia 


Los metales sometidos en caliente a un esfuerzo constante experimentan una 
deformación plástica, cuyo aumento con el tiempo se denomina fluencia, La 
deformación es tanto mayor cuanto mayor es la carga y mayor la temperatura a 
que el metal está sometido. 


Para estudiar el comportamiento de los metales y aleaciones utilizadas en las 
TMT sometidas a elevados esfuerzos y altas temperaturas, como son los álabes 
de la unidad-TG, con frecuencia no basta, como ya hemos dicho, el ensayo corrien- 
te de materiales, o ensayo de corta duración, sino que es necesario el ensayo 
de larga duración o ensayo de fluencia a la temperatura máxima de funciona- 
miento. Así, por ejemplo, en los álabes de las ТС, sin sobrevenir la rotura, la de- 
formación plástica podría llegar a ser tan grande que entraran en contacto con la 
carcasa de la turbina produciéndose una seria avería. De ahí la necesidad de desa- 
rrollar un método sistemático para el ensayo de larga duración o ensayo de 


encis Pa, " 
fluencia. (y { 


Veamos en qué consiste este ensayo de fluencia, tal como el representado en 
la figura 22-1. En el ensayo se mantiene la temperatura constante, por ejemplo a 
450 °С y se somete la pieza que se ensaya a un esfuerzo también constante, por 


(1) El coste del cohete Saturno V ascendió a 1000 $/kg de carga útil y el cohete Atlas- 
АСЕМА a 3000 $/kg de carga útil, 
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ejemplo, de 150 MN/m? , y se llevan como ordenadas las deformaciones unitarias, у 
como abcisas los tiempos respectivos en que se han medido estas deformaciones. 


Fig. 22-1.—Curva típica de fluencia: 7 — 
tiempo; €o — deformación unitaria; 0 — 
esfuerzo unitario; t — temperatura. 





En la curva de la figura 22-1 se distinguen, como ocurre casi siempre en los 
ensayos de fluencia, tres zonas: en la zona I la velocidad de deformación de/dz es 
muy grande, hasta que en el punto B la deformación se hace más lenta (la explica- 
ción de este fenómeno es que el material en B es ya más resistente a causa del 
trabajo mecánico recibido de А a B). La zona II se caracteriza por una velocidad 
de deformación menor que la anterior y aproximadamente constante, En el punto 
C se inicia la zona ПІ: la pieza se estrecha en cl centro, la velocidad de deforma- 
ción aumenta considerablemente, y no es constante a causa de la disminución cre- 
ciente de la sección transversal de la pieza hasta que sobreviene la rotura, 

Las velocidades de deformación aumentan tanto si aumenta el esfuerzo (figu- 
ra 22-2) como si aumenta la temperatura (fig. 22-3). Las tres figuras anteriores 
pretenden solamente ilustrar el fenómeno, y no quieren referirse precisamente a 
un ensayo concreto con un material determinado. La denominación unitaria €; 
en este tipo de gráficos se puede expresar en mm/mm o en % de la longitud 
inicial, La figura 22-2 representa un conjunto de ensayos clementales realizados 
a diferentes valores del esfuerzo unitario, manteniendo en todos ellos la tempera- 





Fig. 22-2.—Curvas típicas de fluencia para 
diferentes esfuerzos e igual temperatura. T 
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1=790 °C 
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Fig. 22-3.—Curvas típicas de fluencia para 


diferentes temperaturas a igual esfuerzo, 
т 


tura constante. La figura 22-3 porel contrario representa un conjunto de ensayos 
elementales realizados a diferentes valores de la temperatura, manteniendo en 
todos ellos el esfuerzo constante, 

Mientras que en los diagramas de las figuras 22-2 y 22-3 se utilizan como absci- 
sas y ordenadas el tiempo y la deformación unitaria respectivamente, los mis- 
mos ensayos se representan con frecuencia utilizando como ejes coordenados 
el tiempo y el esfuerzo unitario; pasando la deformación unitaria a constituir el 
parámetro de la familia de curvas. Así en el diagrama de la figura 22-4 la abscisa 
representa el tiempo, la ordenada el esfuerzo. y cada una de las tres curvas infe- 
riores corresponden a una deformación determinada en % (0,1%,0,2% y 0,3%) y 


v 


0,3% 
0,2% 
0,11% 


Fig. 22-4.—Ensayo completo de fluencia 
para Nimonic 80 a 650 °С. 





100 1000 10000 т (horas) 


finalmente en la curva superior se representan los esfuerzos о que se precisan 
para la rotura, en función del tiempo durante el cual ha estado sometida la pieza 
a dicho esfuerzo. El ensayo completo se refiere a una misma temperatura, a la 
cual se realiza el ensayo, que en el caso de la figura es de 650 °С, Muchas veces 
serán precisos varios ensayos completos a diversas temperaturas, 


En la figura 22-1, ey representa la deformación inicial producida en el momen- 


to de la aplicación de la carga, е, la deformación plástica y €p., como se ve en la 
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figura, es la extrapolación de la curva BC (aproximadamente recta) hasta el eje de 
ordenadas. 


Es evidente que 


donde о — esfuerzo unitario; 
E - módulo de Young. 


d e, 
dz 
por hora o en % de deformación con relación a la longitud inicial por hora. 





La velocidad de deformación ve se mide como yase ha dicho en mm/mm 


Se tiene también 


donde ey, suele algunas veces despreciarse y ті es el tiempo de vida asignado a la 
pieza, que es un dato inicial necesario en todo proyecto donde intervengan pie- 
zas de elevada temperatura. A las TG pequeñas para accionamiento de las bombas 
de alimentación de combustible de los cohetes basta asignarlas una vida de algu- 
nas horas; mientras que a las TG para producción de energía se ha de asignar una 
vida comparable a las TV, si han de competir con estas últimas máquinas. Final- 
mente, a las TG de los turborreactores militares se les asigna una vida intermedia 
entre los dos extremos citados. 


224. Criterios de resistencia en la selección de materiales para las TMT 


Segün los casos se utilizan los siguientes criterios: 


1) 002, 002 — Límite elástico. Es el esfuerzo por encima del cual el material ya no se 
comporta como elástico, es decir, al desaparecer el esfuerzo queda una deformación 
remanente. Como es a veces difícil determinar este esfuerzo, en su lugar se toma como 
esfuerzo límite elástico aquel que produce una deformación remanente del 0,2% De ahf 
el símbolo ооз con que se le designa, El exponente t indica la temperatura a que se ha 
de tomar el lfmite elástico, Por ejemplo: ry = límite elástico a 500 °С, 


2) oj, — Límite de rotura por fluencia a t °C. Esfuerzo que a la temperatura de t °С pro 
duce la rotura después de 7 horas de funcionamiento (de ordinario 105 horas). As 
por ejemplo, 05095 =1fmite de rotura por fluencia a 600 °C y 105 horas, 


Este ültimo criterio de resistencia se ha de utilizar con preferencia al primero en lo 
aceros perlíticos (1), si la temperatura de trabajo es superior aproximadamente a lc 
430 ?C y en los aceros austeníticos si esta temperatura excede aproximadamente los 50 
C. En caso contrario se adopta en uno y otro caso como criterio de resistencia 
límite elástico. 


(1) En los aceros perlíticos los constituyentes estructurales son aproximadamente | 


mismos que en los aceros al carbono y son pobres en elementos aleados. Asf mismo los tra 
mientos térmicos a que se les suele someter son los mismos que en los aceros al carbono. 


AA 
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3) ог, y — Límite de deformación por fluencia a t °С. Esfuerzo que a la temperatura de 
t "C produce una deformación del e% después de т horas de funcionamiento (de ordi- 
nario 105 horas). Así por ejemplo, 01905 = esfuerzo que produce una deformación del 
1% a 700 °С después de 105 horas, 


4) 0 , — Límite de fatiga. Esfuerzo bajo el cual rompe una pieza sometida a una carga 
alternativa de tracción y compresión, 


Este límite se toma a veces como criterio de resistencia en las piezas que han de traba- 
jar con esfuerzos alternativos, mecánicos o térmicos, 


Segün el criterio de resistencia adoptado, los constructores adoptan un coeficiente de segu- 
ridad K apropiado, que en general oscila de 1,5 a 2, Un constructor de turbinas recomienda 
tomar para temperaturas moderadas Ко 2 —1,7, y para temperaturas elevadas 


ko272, kí-13 у kg-2 


donde Ке, Krf y Ke; — coeficientes de seguridad relativos a los límites elásticos y de rotura 
y deformación por fluencia respectivamente, Según el criterio de resistencia adoptado los 
esfuerzos máximos de trabajo admisibles en la pieza serán: 


El material deberá poder trabajar al esfuerzo máximo en cada caso, 


Los álabes de las TT están sometidos también a un esfuerzo de flexión causado por el 
gas/vapor. Como los esfuerzos dinámicos que se originan en los dlabes son por una parte direc- 
tamente proporcionales al esfuerzo de flexión mencionado, y por otra son difíciles de deter- 
minar, se suele proceder limitando sencillamente el esfuerzo de flexión a 35 o 15 MN/m?, 
según que se trate de una corona de admisión total o parcial. 


22.5. Ejemplos de aleaciones más frecuentemente utilizadas en las TMT 
225.1. Introducción 


El número de aleaciones diversas utilizadas al presente en las IMT, sobre todo 
en la construcción de las TV y TG es muy elevado. Si a esto se añade que con una 
misma composición de la aleación las propiedades obtenidas son muy diversas, 
según el tratamiento que se le haya dado a la misma, podrá fácilmente compren- 
derse que sólo podemos esbozar aquí una visión de conjunto del tema. 


En el campo de las TG desde la utilización en Alemania por los años 30 del Ti- 
tanio para reforzar las aleaciones de Cr-Ni-Fe, obteniéndose la chapa de Tiniduro 
(< 0,15% C, 15 Cr, 30 Ni, 2 Ti, resto Fe) con la cual se fabricaron los álabes hue- 
cos refrigerados de la TG del Jumo-004, pasando por los primeros aceros inoxida- 
bles modificados con adiciones de Molibdeno y Tungsteno utilizados en Nortea- 
mérica en los años 40, hasta las superaleaciones actuales, el número de aleaciones 
ensayadas en los laboratorios y probadas en las TG ha sido innumerable. Algunas 
de estas aleaciones, descubiertas primeramente en Europa, dieron origen a gran 
número de aleaciones desarrolladas en Norteamérica. Esto sucedió, por ejemplo, 
con ciertas aleaciones de Al y Ti (muchas alcaciones se fueron obteniendo aumen- 
tando sucesivamente el contenido de Al y Ti, sustituyendo parte del Ni con Co 
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y Мо, y reduciendo a menudo el contenido de Сг) (1! y con el descubrimiento del 
Ni como metal base de aleaciones de gran resistencia a altas temperaturas. 


Algunas de las antiguas aleaciones se han ido sustituyendo sucesivamente por 
otras mejores, ocurriendo con frecuencia que aleaciones desarrolladas para un 
campo avanzado de aplicaciones fueran sustituidas en dicho campo por otras 
mejores; aplicándose las antiguas a diseños más conservativos o más económicos. 
Así, por ejemplo, por los años 70 utilizaba la General Electric en algunas TG 
industriales para su primer escalonamiento un disco compuesto de un nücleo 
central de acero y un anillo exterior de la aleación Timken 16-254 (16% Cr, 
25 Ni, 6 Mo, 0,15 N, resto Fe) desarrollada por los anos 1942 por la Compan ía 
de Rodamientos Timken para las TG de los barcos de guerra. Esto mismo suce- 
derá en el futuro con algunas de las superaleaciones utilizadas hoy sólo en los 
cohetes y naves espaciales. Por esta razón en lo que sigue con el fin de dar una 
visión más completa y actual de la metalurgia de las TMT nos referiremos ocasio- 
nalmente también a dichas aplicaciones espaciales, 


22.5.2. Aceros ferríticos y aceros austeníticos 


Los aceros de diversos tipos siguen ocupando un puesto importante en la cons- 
trucción de las TMT; mientras que en las aplicaciones acronáuticas y espaciales 
sólo encuentran aplicación las aleaciones férreas más enriquecidas, ocupando 
papel cada vez más preponderante las aleaciones no férreas. 


Los aceros ferríticos (2 son mucho más baratos que los austeníticos. Sus 
propiedades son excelentes en cuanto a resistencia, siempre que la temperatura 
se mantenga por debajo de los 565 °C. Conviene distinguir entre aceros ferríticos 
no aleados, aleaciones pobres y aleaciones ricas de los mismos. Los no aleados 
sólo pueden utilizarse hasta unos 440 °С; las aleaciones ferrfticas pobres pueden 
llegar hasta 540° (en general la temperatura alcanzable es tanto mayor cuanto 
menor sea el esfuerzo a que estén sometidas); las aleaciones ferríticas ricas con 
13% Cr y algún otro aditivo alcanzan las temperaturas de 565 ^C, y aún mayores 
en corta duración (por ejemplo, durante el sobrecalentamiento en regímenes 
transitorios de las TV). Para temperaturas más elevadas hasta 655 ^C hay que re- 
currir a los aceros austen fticos, о 


El elemento básico que interviene en las aleaciones de aceros austeníticos 43) 
es el Ni, que interviene en estos aceros de ordinario en proporción al menos del 
13%. La resistencia a altas temperaturas de estos aceros se mejora con la adición 
de Mo, W, V y también de Ti y Ta/Nb, y finalmente con una proporción impor- 
tante de Co. Algunos de estos aceros austenfticos enriquecidos resisten temperatu- 

(1) Pueden consultarse los siguientes artículos: Н. J WAGNER and A, M. HALL, The 
Physical metallurgy of Cobalt-base superalloys, “Defense Metals Information Center, Report 
171, año 1962”; Th, D. COOPER, Superalloys, “Air Force Materials Symposium, Air Force 
Materials Laboratory Report AFML-TR-65-29, pags. 399.430", Cobalt Monograph, "Centre 
d'Information du Cobalt, Bruselas 1960, págs, 241-295”. 

(2) Aceros ferríticos son aquellos cuyo constituyente estructural es la ferrita, 

(3) Aceros austeniticos son aquellos cuyo constituyente estructural es la austenita 
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ras de 900 °С. La obtención y manufactura de los aceros austeníticos se encuentra 
en la actualidad en pleno desarrollo. 


Sin embargo, en la construcción de las TV hay una tendencia, exigida por la 
optimación económica, a no elevar excesivamente la temperatura del vapor a la 
entrada de la turbina: con el fin de poder excluir la utilización de los aceros auste- 
níticos más caros; o al menos limitar la utilización de los aceros austen fticos caros 
a una zona muy reducida, localizada en la entrada de alta presión de la máquina, 


Los aceros ferríticos además de aventajar en precio a los austeníticos poseen dos propieda- 
des térmicas muy importantes en grado superior a los aceros austeníticos, a saber, su gran con- 
ductibilidad térmica y su bajo coeficiente de expansión térmica lineal, Por esta razón se ha 
generalizado su uso en los rotores de las TV, donde un defecto en las anteriores propiedades 
conduce a deformaciones del rotor, y consiguientemente a un desequilibrio y vibraciones, 


La alta resistencia a bajas temperaturas, junto con las propiedades anticorrosivas y antie- 
rosivas de los aceros ferríticos al Cr recomiendan su uso en dos aplicaciones modernas muy 
interesantes: los últimos escalonamientos de BP que funcionan con vapor húmedo a baja tem- 
peratura y esfuerzos elevados, y las carcasas de AP de vapor húmedo de las TV para centrales 
nucleares, 

Por encima de los límites de temperatura indicados, y si los esfuerzos a que está sometida 


la parte de la máquina han de ser muy elevados, aún para temperaturas más bajas hay que 
recurrir a aceros austeníticos, o a las superaleaciones especiales no férreas (metal base Ni o Co). 


En las TG de los turborreactores y en general en las aplicaciones aeronáuticas y espaciales, 
se utilizan según la temperatura las siguientes aleaciones (las temperaturas indicadas son obvia- 
mente aproximadas): 





Hasta Aleaciones utilizadas 
120 °С Aleaciones de aluminio. 
500 °С Aceros austen (ticos, aleaciones de Ti. 
1000 °С Superaleaciones de Ni y Co como metales básicos, 
1700 °С Metales refractarios (W, Mo, Nb, Ta), o bien grafito y materiales 
cerámicos. 


22 5 3.Los materiales típicos de las ТМТ y sus aleaciones 


Ya se ha hablado del Cromo y de las propiedades anticorrosivas que imparte a sus aleaciones, 
Otros metales como el Magnesio no han adquirido hasta el momento presente gran importancia 
como elementos constitutivos de las ТМТ, El Mg tiene una resistencia específica muy elevada, 
pero carece de resistencia a la corrosión, En Inglaterra se han empleado aleaciones de magnesio 
con una capa protectora contra la oxidación por impregnación, en ciertas piezas de sus heli- 
cópteros militares, El futuro de las aleaciones de Mg y de otras similares, que carecen de pro- 
piedades anticorrosivas, depende del logro de estas capas protectoras de diversos tipos que se 
están ensayando. 


Así mismo e! Berilio tiene ciertas propiedades extraordinariamente interesantes y atractivas, 
como son un módulo de elasticidad mayor que el del acero, y 2,5 veces mayor que el de algunas 
aleaciones de Ti, junto con una densidad pequena análoga a la del Mg. Su resistencia térmica es 
muy elevada. El Be es el metal que tiene mayor calor específico. Su conductibilidad térmica 
es el doble que la de las aleaciones duras de Al, y su coeficiente de expansión térmica la mitad. 
Sin embargo, a causa de sus inconvenientes; fragilidad, anisotropía, el ser venenoso, y Sobre 
todo su elevado precio, sólo encontrará tal vez utilización en las TMT, y de momento muy limi- 
tada, en ciertas aplicaciones aeronáuticas y espaciales. 
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Molibdeno (1) 


Este metal, lo mismo que el Va imparten gran resistencia a las aleaciones. Aunque el Mo 
pertenece al grupo de los metales refractarios de que hablaremos más adelante; su empleo 
ya desde antiguo en multitud de aleaciones merece un tratamiento especial en este lugar, El 
aumento en una aleación de resistencia a la fluencia y la supresión de la corrosión intercris- 
talina se consigue con adiciones de Mo, Ta y Nb. Con Mo y pequeñas aleaciones de Ti se han 
conseguido aleaciones que a 1000 °С tenían айп un elevado esfuerzo de rotura (350 MN/m?) 
y a 1100 °С este esfuerzo se mantenía айп en 230 MN/m?. Los inconvenientes de este metal 
son poca resistencia a la oxidación, y gran fragilidad a la temperatura ambiente; inconvenien- 
te este último más fácil de superar que el primero con adiciones de otros elementos. En la 
tabla 22.1 se han reunido las composiciones de algunas aleaciones de Mo ya en uso en los 
años 50. 


Las aleaciones de Mo que &guran en dicha tabla se han utilizado mucho en los tambores, 
discos y ejes de las TV, unas u otras según los esfuerzos y temperaturas requeridas, Las alea- 
ciones 1,7 y 9 son fácilmente soldables. 


Aluminio 


Este metal tiene dos grandes características positivas: а) gran resistencia específica; b) fa- 
cilidad de ser trabajado: y una negativa, Su poca resistencia térmica. 


TABLA 22-1 


COMPOSICION DE ALGUNAS ALEACIONES DE MOLIBDENO 


Composición % 





Aleación 


22 Mo 4 

28 Cr Ni Mo 4 
28 Ni Cr Mo 7 
34 Ni Cr Mo 6 
28 Cr Ni Mo 4 
42 Cr Mo 4 
16 Cr Mo 4 
22 Cr Mo 4 
16 Cr Mo 4 
22 Cr Mo 4 
24 Cr Mo V5 


1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 








— 
o 














— 





Por la primera de las propiedades enumeradas ocupa este metal un papel preponderante en la 
construcción aeronáutica, donde se emplea en la estructura del avión que representa el 50% del 
peso total bruto, En las alas de los aviones se tiende a usar cada vez más el sandwich cuyo ele- 
~ mento intermedio está formado por un fino panel de aleación Al Mg de poquísimo peso. Alea- 
ciones de Al de alta resistencia del tipo Al Cu Mg o Al Zn Mg Cu han sido y siguen siendo muy 
utilizadas, por ejemplo, en el turborreactor norteamericano Jumbo Boeing 747. Estas y otras 


(1) Véase R. S. ARCHER, y otros, Molydán, Stähle, Gusseisen, Legierungen (Aleaciones de 
Molybdeno, Acero y Fundición), 
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aleaciones de aluminio no se prestan a la soldadura; pero sí las del tipo Al Mg Si, que, sin em- 
bargo, son menos resistentes. En los aviones militares supersónicos y en la aviación civil del 
futuro será preciso sustituir estas aleaciones por otras más resistentes al calor. Así en el avión 
comercial franco-inglés Concorde, que vuela a Mach 2,2, la estructura del avión alcanza los 
120 °С, que para la duración prevista de una 20000 horas no puede ya ser soportada por las 
aleaciones arriba mencionadas, Por esta razón para las alas y cabina del Concorde se utiliza una 
aleación del tipo Hiduminio Al Cu Mg Ni Fe, muy empleada en los TC delos turborreactores, 
modificada de manera que puede ser trabajada más fácilmente. 


Finalmente en la técnica espacial se han desarrollado nuevas aleaciones, algunas de ellas de 
composición muy complicada, para aprovechar las buenas propiedades diamagnéticas, conduc- 
tibilidad térmica elevada, y sobre todo alta resistencia al agrietamiento y fisuras a muy bajas 
temperaturas del Al; todo ello unido a su gran resistencia específica. Así, por ejemplo, en el 
S-IC-Booster del cohete Saturno V, asf como en las restantes fases del mismo, se utilizaron 
las aleaciones 2219 (Al Cu Mn Ti) y la 2014 (Al Cu Si Mn), la primera para los tanques de 
combustible y la segunda para las botellas de Helio. Así mismo el 75% en peso de las cápsulas 
de los Apolos y los módulos lunares estaban constituidas de aleaciones de aluminio, 


TABLA 22-2 
ALEACIONES NIMONIC 


Composición % 





Aleación 


Co m Ti [а 


Nimonic 





Nimonic 





Nimonic 





Nimonic 





Nimonic 











Nimonic 

















Nimonic 





Niquel y Cobalto 


Son junto con el Cr los elementos básicos constitutivos de las llamadas superaleaciones no 
férreas. Estas aleaciones son como veremos de utilización indispensable en las TG. También se 
han utilizado en las cápsulas de regreso de los Gémini, Mercury y se fueron utilizando cada vez 
más en los turborreactores, El níquel posee una gran resistencia a la fluencia, Algunas de sus 
aleaciones de corta duración pueden soportar temperaturas hasta de 1300 °С. 


Inglaterra ha desarrollado, a partir de los anos anteriores a la segunda guerra mundial, una 
tras otra la serie de aleaciones Nimonic (1) de gran resistencia a altas temperaturas, y que hoy 
día se emplean con profusión en la construcción de los álabes de las ТС. La tabla 22-2 contiene 
los componentes de las aleaciones Nimonic más importantes. 


El Nimonic 118 se ha utilizado en álabes de TG con temperatura de entrada de 900 °С. 
(1) Véase CLAUDIO MATAIX, Selección mediante la analogía reoléctrica con papel Tele- 


deltos de un nuevo tipo de refrigeración de álabes de las turbinas de gas, Madrid C.S.LC., 1962, 
297 págs. En este estudio se adoptó un álabe fabricado de Nimonic 105. 


22. MATERIALES UTILIZADOS EN LA CONSTRUCCION DE LAS TMT 895 


Correlativamente a las aleaciones Nimonic 80 y 90 se han obtenido las fundiciones Nimocast 
80 y Nimocast 90, que tienen propiedades análogas, pero algo menor resistencia (1). 


Titanio 

El Titanio entra como elemento constitutivo de gran número de aleaciones de las TMT; 
mientras que en la aeronáutica terrestre y espacial ha recorrido una carrera triunfal. El Ti 
con una resistencia comparable con la del acero tiene una densidad 40% menor, Su resistencia 
ala fatiga y a la fluencia es también elevada, así como su resistencia a la corrosión incluso por 
ataque del agua del mar. En cambio el trabajo del Ti es delicado, así como su manejo en caliente 
y su soldadura. Se han desarrollado muchas aleaciones, pero se emplean relativamente pocas. La 
conocida con el nombre de a + ВТІ-6 Al-4 V fué descubierta hace más de 25 años, ocupando 
durante algún tiempo el primer lugar entre las aleaciones de este metal. 


Su resistencia a la fluencia es elevada hasta 500 °С, Por eso se utiliza en los álabes fijos y 
móviles de los TC de los motores-TG que trabajan a alta temperatura, e incluso en algunas 
"partes de las unidades-TG de los mismos, Así, por ejemplo, en los turborreactores GE 4, 
TF 39 y JT 9D, los dos primeros de la General Electric y el tercero de la Pratt and Whitney. 
El GE 4 fué el turborreactor del avión supersónico, desarrollado por la General Electric por 
los años 70, el Boeing 2707-SST. El TF 39 fué destinado al transporte militar С-5 А Galaxy 
de la firma Lockhead, el avión mayor del mundo, y finalmente el turborreactor JT 9D pro- 
pulsóel Boeing 747, 


En los tres motores mencionados el % de Ti en relación con el peso bruto total del motor 
oscila entre 10% y 33%, Esta última proporción corresponde al TF39. 


Para reducir los costes elevadísimos en la fabricación de las piezas de Ti, sobre todo de la 
sokladura, se hicieron ensayos de fundición de piezas de Ti, lo cual fué logrado en la URSS en 
el turborreactor AI-25 del Yak-40, 


Sea dicho de paso que el futuro del Ti en la aeronáutica es altamente prometedor, a medida 
que vayan aumentando las velocidades de vuelo, El Concorde vuela a Mach 2,2, y aún, como 
dijimos arriba, fue posible utilizar una aleación de aluminio especialmente resistente al calor 
para las alas y cabina, Precisamente la velocidad de vuelo del Concorde fue fijada para poder 
utilizar Hidruminio en vez de Ti para la cabina del avión. Esto no fue posible en el diseño del 
avión más rápido del mundo en el año 1970 el YF-12/SR-71 de la Lockhead que vuela a Mach 
33, en el cual el 95% en peso de la cabina y alas es de Ti. En el avión comercial supersónico 
Boeing 2707 SST que vuela a número de Mach 2,7 la superficie exterior del avión alcanza la 
elevada temperatura de 280 °С, y de nuevo el Ti (hasta un 90% del peso total de la cabina y 
estructura exterior) sustituyó al Al. 


En multitud de cohetes y cápsulas espaciales, tales como el Ablestar, Titan Ш, Ajena IIl, 


Gemini, Apolo, módulos lunares, etc.., las botellas a presión de combustible y comburente 
fueron también de Ti, así como otros diversos elementos. Las cápsulas mismas del Mercuri y 
Gemini, por ejemplo, estaban construidas en gran parte con Ti. 


Metales refractarios 


A este grupo pertenecen los siguientes metales y sus aleaciones: W, Ta, Nb 
(la tobera de los módulos de despegue de la luna fueron fabricados con este metal) 
y el Mo (de cuyas aleaciones ya hemos tratado anteriormente), El interés de las 
aleaciones de metales refractarios reside en su extraordinaria resistencia a altas 
temperaturas con esfuerzos de prolongada duración. De ahí su aplicación a los 
álabes de las TG de elevado rendimiento que funcionan a una elevada temperatu- 
та. Su utilización es limitada, debido a su poca resistencia a la oxidación y a su 
gran fragilidad. 


(1) Véase W. BETTERIDGE, The Nimonic Alloys, Londres, Edward Arnold 1959,332 págs. 
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En los transportes espaciales del futuro y en las cápsulas de reentrada en la at- 
mósfera encontrarán creciente aplicación las aleaciones de Nb y de Ta. 


Materiales cerámicos 

Las superaleaciones de alta temperatura mencionadas, a base de Ni y Co, permi- 
ten temperaturas a la entrada de la [G de 1700 К, con tal de refrigerar los álabes, 
a costa de una disminución del rendimiento; mientras que la temperatura misma 
de los álabes debe mantenerse por debajo de los 1300 К. Con materiales cerámi- 
cos, no metálicos, a base de Si (por ejemplo carburo de silicio) la temperatura 
puede elevarse hasta los 2000 K, con lo cual la competencia con los motores 
Diesel sería más fácil. Los materiales cerámicos tienen además la ventaja de ser 
más baratos y abundantes. Por el contrario presentan los siguientes inconvenien- 
tes: fragilidad, poca resistencia a la tracción, gran sensibilidad a pequeños defectos 
(porosidad...). En la actualidad se sigue investigando a fin de reducir estas desven- 
tajas, de su posibilidad de adhesión con metales para conjugar las ventajas de 
ambos materiales, prolongación de la vida del material etc... Las primeras apli- 
caciones de los materiales cerámicos se realizan en los turbosobrealimentadores 
de los motores Diesel y de gasolina, Posteriormente tendrá lugar su amplia apli- 
cación en la construcción de las TG. 


Capas protectoras 


Se han desarrollado multitud de técnicas para recubrir algunas aleaciones con 
una capa protectora, cuyo espesor no suele exceder mucho 0,1 mm, a fin de 
aumentar la vida de las mismas. Muchas de estas técnicas siguen estando en vía 
experimental; pero algunas ya se han aplicado, por ejemplo, en algunas partes 
de las TG de los turborreactores. Así, por ejemplo los álabes del estátor de algunas 
turbinas de la Pratt and Whitney van recubiertas con una capa protectora de 
aluminio. 

^ continuación, en las tres secciones siguientes, mencionaremos algunos de los 
materiales más empleados en la construcción de cada una de las TMT. Cada nación 
y dentro de cada nación cada constructor utiliza unos materiales con preferencia a 
otros. No pretendemos ni siquiera una enumeración incompleta de todo este sin 
nümero de aleaciones, de su composición y trabajo a que se somete el material 
en su elaboración. Las tablas que a continuación se aducen contienen solamente 
algunos ejemplos, escogidos un poco al azar, pero que esperamos bastarán para 
adquirir la visión de conjunto de esta materia, que prometimos al principio. 


22.5.4. Materiales utilizados en las TV 


Nota. Los números entre paréntesis en esta sección y en la siguiente remiten al orden 
numérico con que figura el material en las tablas de materiales que se encuentran al final, 
de cada sección, 
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Alabes 


Los materiales más frecuentemente utilizados en la construcción de los álabes 
de las TV son los aceros inoxidables de diferentes tipos. Para temperaturas mode- 
radas, hasta unos 450 °С, se utilizan mucho los aceros del tipo 1X13 (tabla 22-3, 
pág. 898, n. 1) y 2X13 (n. 2), con los cuales si las velocidades de rotación son mo- 
deradas se puede llegar hasta los 550 °С, Para mayores temperaturas hay que 
recurrir a aceros de mejor calidad. Con el acero 1X12B2Mw (n. 3), y esfuerzos 
relativamente considerables, se puede llegar a 580 °С. Aceros de los tipos men- 
cionados u otros análogos, cumplen prácticamente las especificaciones más co- 
mientes de las modernas ТУ, En casos especiales se pueden llegar a alcanzar tem- 
peraturas hasta de 700 °C con ciertos aceros austeníticos de alta resistencia a la 
fluencia a elevada temperatura, de los cuales aducimos como ejemplo el acero 
EI612K (n. 4). Los aceros de este tipo se distinguen, como ya se ha dicho ante- 
riormente, porque además de su contenido de Cr, tienen muchas veces una fuerte 
cantidad de Ni en su composición (38% en el acero del n. 4 de la tabla), así como 
aditivos diversos, de los cuales algunos como el W, Mo y Co aumentan su resis- 
tencia a altas temperaturas, y otros como el Ti y el Ni evitan la corrosión intercris- 
talina. 


Es práctica muy corriente en las TV, para evitar la erosión en la zona de vapor 
húmedo, recubrir el borde de entrada de los álabes de las últimas coronas con una 
placa de estelita, cuya composición es 1-2% С, 25-28% Cr, 65% Co, 4-8% W, 
2-2,5% Si, resto Fe, Para estos escalonamientos de baja temperatura y esfuerzos 
centrifugos grandes a causa de la longitud de los álabes se utiliza entre otras la 
aleación Cr Ni Mo V-St90 (n. 10). 


Gran interés despertó desde el principio el empleo de las alcaciones de Ti en las 
TV de gran potencia (> 300000 kW). 

La composición de las aleaciones mencionadas se encuentra en la tabla 22-3 y 
sus propiedades mecánicas en la tabla 224. 


Discos y tambores 


En las TV de pequeña potencia, y con temperaturas moderadas, los discos de la 
TV se fabrican de aceros sencillos, de los que el S 45 (tabla 22-3, n. 6) constituye 
un ejemplo, Sin embargo, si los esfuerzos son elevados, como en los discos de baja 
presión, hay que recurrir a tipos de acero más resistentes, de los que constituye 
también un ejemplo escogido un poco al azar el 34XN3M (n. 5). Para los rotores 
soldados recomienda un fabricante ruso el 34XM, cuya composición y caracte- 
rísticas, que puede verse en las tablas 22-3 y 22-4, constituyen una muestra del 
tipo de aleaciones que se requieren en estos casos. 

También aquí para temperaturas mayores se requieren aceros austeníticos, de 
los cuales el ya mencionado El612K (n. 4) constituye un ejemplo. 


Ejes 
Los materiales mas usados en la construcción de los ejes de las TV son los ace- 
ros al carbono martensíticos. 
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Sin embargo, los esfuerzos mecánicos y térmicos pueden llegar a ser excesivos 
para estos aceros en los cilindros de alta presión, y entonces es preciso recurrir a 
aceros aleados. Como ejemplo de estos últimos citaremos cl 34XM (n. 7). 


Cuerpo de la turbina 


Los cuerpos de las TV suelen ser de fundición de hierro y modernamente se 
tiende a la construcción soldada con chapa de acero, El límite de resistencia de 
las fundiciones empleadas es de 15 a 20 MN/m? en tensión, de 65 a 100 MN¡m? 
en compresión, y de 30 a 50 MN/m? en flexión, y la dureza en grados Brinell de 
160 a 240, pudiendo haber variaciones por encima y por debajo de todas estas 
cifras, las cuales no constituyen más que una orientación. Estos materiales no 
deben emplearse con temperaturas superiores a los 250 ^C. Modernamente se han 
desarrollado fundiciones especiales que experimentan una expansión mucho más 
moderada a temperaturas elevadas. 


En los cuerpos de alta, y segün los casos también en los de baja presión, se 
utilizan casi exclusivamente carcasas de chapa de acero. Para este fin se han em- 
pleado muchos aceros del tipo 25L (n. 13). Su límite de resistencia a 400 °С es 
150 MN/m?. También se puede emplear la aleación Cr Mo-Stg (n. 9), siempre que 
la temperatura no exceda los 450 °С. 


Para temperaturas superiores a los 560 °C se:deben utilizar los aceros austení- 
ticos, Asf, por ejemplo, el acero LAZ (n. 14) a 600 °С aún tiene un límite de ro- 


TABLA 22-3 


COMPOSICION DE ALGUNAS ALEACIONES UTILIZADAS EN LA CONSTRUCCION 
DE LAS TV 


1x13 

1x 13 
1х12в2мф 
El612K 
34XN3M 

5 45 
| захм 
Fundición 
perlítica 

CrMo Stg | 0,25 
CrNiMo 
V-S190 |0,34 
Stg GS 
22Mo4 |0,19 














StgGF 
VIS 11 | 














25L 
LAZ 








рана 
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tura por fluencia о; оѕ = 150 MN/m?, Para temperaturas aún más elevadas, que 
hoy se presentan rara vez en las TV, se deberá recurrir a aleaciones aún más 
resistentes, 


Diafragmas 

Para temperaturas inferiores a 250 °С se emplea la fundición de hierro. Para 
temperaturas hasta 350 °С pueden utilizarse fundiciones perlíticas, como la del 
n. 8 de las tablas 22-3 y 4, o bien fundiciones enriquecidas con aditivos especia- 
les. Para temperaturas aún mayores los diafragmas se construyen de acero, por 
ejemplo de un acero al Cr y Mo. Los álabes fijos fresados se pueden construir con 
un acero, como los tipos ya mencionados 1X13, 2X13. En los nn. 11 y 12 de 
las tablas 22-3 y 4 se aducen a título de ejemplo las composiciones y propiedades 
mecánicas de los aceros ferríticos empleados en los diagramas y en las carcasas 
de las TV, a saber el Stg GS 22 Mo 4 y el Stg GF VIS 11, el primero de los cuales 
no puede emplearse por encima de los 550 °С; mientras que el segundo para 
los esfuerzos que en dichas partes de la turbina pueden encontrarse, puede em- 
plearse hasta 600 °С, lo que demuestra que los aceros ferríticos, mucho más eco- 
nómicos que los austeníticos, satisfacen a las exigencias que se precisan en la 
construcción de los diafragmas. 


TABLA 22.4 


PROPIEDADES MECANICAS DE LAS ALEACIONES DE LA TABLA 22.3 


Límite de rotura 
por fluencia 


о, MN/m? оо 2 (MN/m?) | 0,- 108 (MN/m?) 


Límite de rotura Límite elástico 


1Х13 610 
2X13 710 

1X 12 В2МФ 810 
EI612K 680 
34XN3M 955 

S 45 | 625 
захм 655 
Fundición perlítica| 280 (а 300 °С) 
Cr Мо Stg | 550 la 20°С) 280 (а 20°С) | 

Cr Ni Mo VS Т90 | 900 (а 20°С) 750 la 20°С) - 

Stg GS 22 Mo 4 200 (a 500 ^c) - 950 (a 500 “C) 
Stg GF VIS11 | 700la 20°С) 440 (a 500 ^C) - 

25L 441 (a 400 °С) 160 (а 400 °C) 150 (a 400 ^C) 
LAZ 330 (a 650 °С) 140 (a 650 °С} 115 (a 650 ^C) 





1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
,8 
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Y 22.5.5. Materiales utilizados en las TG 


Al estudiar los materiales empleados en la fabricación de los motores-TG 
distinguiremos para mayor claridad entre los motores de aviación y los motores 
industriales. Entre ambos existen dos diferencias fundamentales, que afectan 
grandemente a la selección de los materiales, a saber: la corta vida asignada en ge- 
neral a los motores de aviación en comparación con la de los motores industriales, 
y la economía que constituye un factor decisivo en los segundos en contraposi- 
ción con los primeros. 


22.5.5.1. Motores-TG de aviación 


El desarrollo de la propulsión a chorro es una de las causas que más han in- 
fluido en el desarrollo de los aceros austeníticos, y de las superaleaciones no 
férreas. Además el desarrollo ulterior de Ja aeronáutica en el futuro, como ya 
hemos indicado, exigirá el desarrollo creciente de aleaciones cada vez más resis- 
tentes. А continuación se dan algunos ejemplos de aleaciones corrientemente 
empleadas en las diferentes partes de los motores-TG. 


Nota. Los números entre paréntesis remiten a la Tabla 22-5, donde se encuentra la 
composición de cada aleación. 


Compresores 
Alabés fijos y móviles 


Los dlabes fijos de los compresores no constituyen problema especial. Para ellos 
se utiliza mucho la aleación AIS tipo 410 ( Tabla 22-5, n. 3, pág. 903). Esta misma 
aleación se emplea también para los álabes móviles de los compresores, tanto 
en los turborreactores de un sólo flujo como en el de doble flujo o turbofán, junto 
con diversas aleaciones de Ti, para aprovechar junto con su elevada resistencia 
específica sus propiedades anticorrosivas, y su resistencia a la fatiga. Los álabes 
del ventilador de algunos turbofán, cuya longitud radial es de 400 cm, están 
sometidos a esfuerzos centrífugos considerables. Pratt and Whiney, por ejemplo, 
utiliza una aleación consistente en 6% Al, 4% V y el resto Ti. Con esta aleación se 
pueden alcanzar temperaturas hasta de 400 °С. Para diseños que requieren tem- 
peraturas más elevadas se han de utilizar aleaciones aún más resistentes. 


Discos de los compresores 


Para los discos de los compresores de los motores TG se ha utilizado mucho el 
aceró SAE 4340 (п. 1), o, si las temperaturas finales del compresor son más eleva- 
das, el 17-22 A (n. 2). También se utilizan aleaciones no férreas de Ti como metal 
base, como la que contiene como aditivos 6% Al y 4% V citada anteriormente. 
En los diseños más avanzados de motores destinados a aviones de números de 
Mach muy elevados, donde la salida del aire del compresor puede alcanzar los 
600 °С, se deberán utilizar aleaciones más resistentes al calor, tal como la alea- 
ción 718 (n. 4), que contiene más del 50% de Ni. 
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Algunas veces se utilizan en la cara posterior más caliente del disco una capa de 
Ni-Cd, que protege el material contra la corrosión. 


Cámaras de combustión 


Las cámaras de combustión exigen materiales que puedan resistir altas tempe- 
raturas, aunque no elevados esfuerzos mecánicos, y que puedan resistir también a 
la corrosión. Las aleaciones en esta aplicación, lo mismo que en otras muchas, han 
seguido una línea de continuo desarrollo, Se ha utilizado mucho la L-605 (п. 5) 
y la Hastelloy X (n. 6); la primera es una aleación no férrea de Co como metal 
básico, y la segunda una aleación férrea de Ni. Ambas con gran cantidad de Cr, 
como elemento protector contra la oxidación. 


Turbinas 
Alabes fijos v móviles 


Los dlabes fijos o toberas de la turbina constituyen, junto con la cámara de 
combustión, la parte del motor sometida a temperaturas más elevadas. En los 
aviones militares, debido a la rápida variación de régimen, los gradientes térmicos 
que han de soportar las toberas son también muy elevados. Erosión, oxidación y 
fisura por choque y fatiga térmicas son las tres causas más importantes del fallo 
de las toberas. Por eso en ellas se han utilizado con preferencia las aleaciones de 
Co, metal con el cual se ha logrado máxima resistencia al choque y fatiga térmicas. 


Una aleación que ha sido muy utilizada es la Haynes Stellite 31 (n. 10) que 
contiene un 10% de Ni y un 7,5 de W, que aumenta aún más su resistencia. En 
los últimos años la Martin Metals Company ha desarrollado nuevas superaleaciones 
de Co de mayor resistencia aün, de las que aducimos como ejemplo en la tabla 
22-5 la MAR-M-509 (n. 12), aleación no férrea de Co como metal base. 


Los dlabes móviles constituyen la parte del motor que exige materiales más 
críticos, por estar sometidos a grandes esfuerzos simultáneos térmicos y me- 
cánicos. 

Las aleaciones de Co como metal base que acabamos de mencionar son aplica- 
bles también a los álabes móviles, en particular las ya indicadas HS-31 y la MAR- 
M-509; la primera de las cuales, por ejemplo, fue utilizada en los álabes móviles 
de la turbina del turborreactor Р. and W. J-57, 

También se han utilizado mucho, sobre todo en los turborreactores ingleses, 
las aleaciones de Ni como metal base de la serie Nimonic, algunas de las cuales 
pueden verse en la tabla 22-2. La alta resistencia de estas aleaciones es debida por 
una parte a una reacción de endurecimiento por precipitación obtenida por la adi- 
ción de Al y Ti, y la consiguiente precipitación del Ni4 (Al, Ti) conocido con el 
nombre de у’, y por otra por la adición de metales refractarios tales como el 
Molibdeno, Tungsteno y Columbio, y finalmente en las aleaciones de creación 
más reciente por la precipitación de carburos de estos metales refractarios. Para 
los diseños más avanzados, con temperaturas de entrada en la turbina de cerca 
de 1200 °С han surgido nuevas aleaciones como el IN-100 o el MAR-M-200, 
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que constituyó la aleación de Ni más resistente desarrollada hasta aquél momento. 
Simultáneamente se siguen estudiando con interés diversos procedimientos de 
refrigeración de los álabes. (Véase fig. 22-5). 


Discos de las turbinas 


En los Estados Unidos el material más utilizado en la construcción de los dis- 
cos de las turbinas es el acero A-286 (n. 7), utilizado en los turborreactores de la 
С.Е. y de la Р. and W. Para condiciones de trabajo más severas se recurre a alea- 
ciones tales como el Inconel 901 (n. 8) y la aleación 718 (n. 4). La primera 
contiene un 6% de Mo, que incrementa su dureza. Ambas aleaciones son muy 
difíciles de forjar, lo cual sucede con frecuencia en mayor o menor grado con los 
materiales resistentes a altas temperaturas. La aleación no férrea de Ni como metal 
base de origen británico EPK 31 (n. 9) es otro ejemplo de material para fabrica- 
ción de discos de turbina. 


22.5.5.2. Motores-TG industriales 


Las TG industriales se diseñan para una duración de varios años en vez de algu- 
nos miles de horas como los turborreactores. Para alargar la vida de estos últimos, 
empleados como generadores de gas en los grupos estacionarios para producción 
de energía eléctrica, se emplean temperaturas más moderadas que aquellas para 
las que fueron diseñados como motores de aviación. 


Compresor 

Siendo en estos compresores las temperaturas de funcionamiento más modera- 
das, suelen utilizarse para su construcción simplemente aleaciones ferríticas al Cr 
para los álabes, y aceros menos enriquecidos para los discos. Generalmente en es- 
tos TC la temperatura no sobrepasa los 300 °С; porque si la relación de compre- 
sión es grande, se emplea la refrigeración intermedia. Para los álabes de estos com- 
presores pueden emplearse los aceros 1X13 y 2X13, cuyas composiciones y pro- 
piedades figuran en las tablas 22-3 y 22-4 (nn. 1 y 2). 

Como ejemplo concreto sirva la TG industrial de la BBC, tipo 8 (en 1983 se 
ensayaba la primera unidad). en la cual la primera corona móvil es de Ti y las 
restantes hasta completar la docena de acero al cromo. En la primera corona 
los álabes están protegidos con una capa anticorrosiva. (1). 


Cámaras de combustión 


Se emplean aceros al Cr-Ni anticorrosivos con excelente resultado, sin que exis- 
tan de ordinario en estas cámaras los problemas de choque y fatiga térmica, que 
crean serios problemas en las cámaras de combustión de los turborreactores, co- 
mo dijimos arriba. 


(1) “Revue Brown Boveri 70, 3/4 (1983) 126”. 
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Turbinas 


En las TG industriales para temperaturas de 800 °С es preciso ya utilizar en 
los álabes aleaciones de alta resistencia, como la ya mencionada anteriormente 
HS-31 (п. 10). 

Materiales muy empleados en la fabricación de los álabes Че las TG indus- 
triales fueron los aceros al Cr, como el El 612 K (tablas 22-3 y 22-4, n. 4) y las 
aleaciones de Ni, tales como las Nimonic y otras, Para los discos mismos y tambo- 
res, así como para los ejes se emplean aleaciones semejantes a las mencionadas en 
las TV para condiciones análogas de temperatura y esfuerzo mecánico. 

En las aplicaciones de la TG a autobuses, camiones y turismos se han de selec- 
cionar los materiales con un criterio económico para reducir los costes, tanto 
del material como de su mecanización, junto con una duración adecuada. Gene- 
ralmente se emplean como en las otras aplicaciones aleaciones de Al para el 
compresor, aleaciones de Co para las toberas de la turbina, y aleaciones de Ni 
para los álabes de la misma. 


Por ejemplo el motor de turbina GT-309 de la General Motors, análogo a la 
TG desarrollada por la casa Chrysler, utiliza aleaciones de Co y de Ni en la turbi- 
na. la ya mencionada aleación HS 31 (n. 10): mientras que para el rotor y difusor 
del compresor utiliza fundición de una aleación de A1,'". 


La tabla 22-6 constituye un resumen de los materiales empleados en los años 80 
según la temperatura máxima de trabajo del gas. 


TABLA 22-6 


MATERIALES PARA TG CLASIFICADOS SEGUN TEMPERATURAS 
MAXIMAS ADMISIBLES 


MATERIAL 





Aceros martensíticos (Еј.: 12CrMoVNb) 
Aceros austeníticos (Ej.: 18 8 Cr Ni) 


Altas aleaciones de aceros al Cr Ni 

Aleaciones metal base Ni o Co (Ejs.: Nimonic, 
Inconel) 

Materiales cerámicos: Si3N4 y SiC, (en desarrollo) 








22.5.6. Materiales utilizados en los TC 


El TC como unidad autónoma, no como unidad integrante del motor-TG, no se 
dife rencia esencialmente del TC de esta última. Sin embargo, de ordinario en el 





(1) Véase W. D. CARRUTHERS y G. L, BOYD (Garrett Co.), Automotive gas turbine ce- 
ramic component testing, “A.S.M Е. Paper 83-GT-112” y K. HAGEMEISTER y otros, Ceramic 
components for high-temperature vehicular gas turbine. State of the art of the German ceramic 
program, “A.S.M.E. Paper 83-GT-205”, 
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Fig. 22-5.—Esferas obtenidas con la metalurgia en polvo (1000 aumentos). Con estas técnicas 
se consiguen piezas altamente resistentes a coste relativamente bajo 


primero se limitan las temperaturas de funcionamiento empleando la refrigeración 
intermedia. Es evidente que la refrigeración trae consigo no sólo una mejora del 
rendimiento sino también la posibilidad de utilizar aleaciones más baratas 


Reunimos en esta sección algunos datos sobre los materiales y construcción de 
los TC como unidades autónomas, de uso creciente en la industria, incluso en zo- 
nas de trabajo hasta hace poco exclusivas de los compresores de desplazamiento 
positivo. 


Las carcasas partidas horizontalmente de los TC se fabrican frecuentemente 
de fundición de acero, de fundición de hierro o de hierro nodular, todo ello con 
tal de que la presión no exceda 26 bar. La fundición de acero es aproximadamente 
30% más cara que la fundición de hierro, y el hierro nodular 15% más caro que 
esta última. Si el gas que se comprime es inflamable se prefiere generalmente 
el acero, que en alta temperatura tiene mayor resistencia a la tracción y mayor 
ductilidad. Si se esperan deformaciones en los conductos, se abandona a veces la 
fundición de hierro y se hace uso del acero o del hierro nodular. 


Los TC de tipo barril, que se usan para presiones por encima de los 270 bar, 
se fabrican generalmente de acero forjado. (Véase fig. 1-5). 


Los diafragmas y conductos directrices de entrada se fabrican normalmente de 
fundición de hierro. Sin embargo, los diafragmas refrigerados por agua se fabrican 
generalmente de un material de coeficiente de conductividad térmica más elevado, 
como el Al o bronce. Las aleaciones de Cu no deben utilizarse si el gas es corrosivo, 


Los rodetes se fabrican de ordinario de aleación de acero, tal como la SAE- 
3140. Si existe contenido de azufre en el gas comprimido se suele utilizar acero 
inoxidable. La construcción del rodete se realiza de cinco modos diversos, a saber, 
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por fundición (raras veces), forjado, fresado, remachado y soldado. Los álabes, se 
fijan al disco mediante remaches o soldadura. А veces se fresan simultáneamente 
con el disco en una sola pieza forjada para obtener un rodete de alta resistencia. 
La segunda superficie que forma el rodete de tipo cerrado se remacha o suelda a 
los álabes. Esta última operación limita la velocidad periférica máxima admisible. 
Por esta razón los rodetes de gran velocidad, como los TC de los motores-TG, se 
construyen de tipo semiabierto. Una vez construido el rodete se equilibra estática- 
mente, y se somete a una prueba de 115% de la velocidad nominal, con y sin el eje. 

Los ejes se construyen de un acero al carbono de alta resistencia a la tracción 
con tratamiento térmico adecuado. Es muy frecuente utilizar pedestales distintos 
para el compresor, reductor de velocidad y motor, aunque a veces se utiliza 
bancada única, sobre todo en la construcción monobloc. Esta bancada se aprove- 
cha también para alojar el tanque de aceite, con gran ahorro de espacio. 

Para concluir este capítulo aduciremos a título de ejemplo el compresor centrí- 
fugo de alta presión RCX-6N-28 de la casa Sulzer, Suiza, (fig. 22-6). A la construc- 
ción del estátor seccionado horizontalmente en dos piezas sustituye un estátor 








Fig. 22-6.—Corte meridional de un compresor centrifugo Sulzer, tipo RCX-6N-28 de alta 

presión (del orden de 150 bar) con elementos de separación de escalonamientos independientes: 

1, carcasa; 2. tapa lado aspiración; 3. tapa lado impulsión; 4. eje; 5. rodete; 6 y 7. discos de 
equilibrio; 8-12, elementos del estátor de los escalonamientos; 13-14, cojinetes, 
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por secciones individuales, con lo cual se obtiene mayor rigidez y estanqueidad. 
La carcasa 1 es de una sola pieza de acero forjado. Las dos bridas de apoyo, 
también de acero forjado, van soldadas a la carcasa. Las tapas 2 y 3 son de una 
pieza cada una y están construidas de acero moldeado. Estas van fijas a la carcasa 
por pernos, y el conjunto ha de soportar las grandes presiones reinantes en el inte- 
rior de la máquina. 6 y 7 son los discos de equilibrio para el empuje axial. Los 
elementos de separación entre los escalonamientos son de fundición esferoidal y 
están divididos diametralmente en dos mitades sujetas por pernos. Los diferentes 
elementos van centrados con aros elásticos, que permiten la dilatación térmica en 
el sentido radial, sin deformaciones excéntricas. El conjunto de estas paredes de 
separación se fija a la carcasa exterior por el lado de baja; mientras que por el lado 
de alta puede dilatarse libremente. El rotor gira sobre cojinetes de fricción auto- 
estabilizantes. El empuje axial es soportado por un cojinete tipo Michell. 
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Funcionamiento de las TMT fuera del 
punto nominal o de diseño 


23.1. Funcionamiento de los TC fuera del punto nominal 


Aunque los TC suelen calcularse para un funcionamiento óptimo (rendimiento 
máximo) en condiciones de servicio bien determinadas: para un gasto, una rela- 
ción de compresión y un nümero de revoluciones bien determinados; más aün, 
para un determinado estado del gas en la admisión caracterizado por рь y te (y 
estrictamente hablando para un gas determinado), lo cual se expresa brevemente 
diciendo que el TC suele calcularse para el llamado punto nominal o punto de 
diseño; sin embargo. el TC instalado no funcionará siempre en dicho punto, 
porque por ejemplo, la presión final varía, o se necesita un caudal inferior al de 
diseno. En otras palabras el punto de funcionamiento no coincide siempre con 
el punto nominal o de diseno; aunque en una máquina bien disenada se ha de 
procurar en general que el mayor tiempo posible de funcionamiento los dos 
puntos anteriores coincidan. 

Siempre es posible en un banco de pruebas ensayar el TC en las condiciones 
más variadas, y obtener experimentalmente las llamadas curvas características, 
que vamos a estudiar a continuación. Las curvas características permiten por inter- 
polación conocer el comportamiento del TC en cualesquiera condiciones posibles. 
Estas curvas se trazan en unos ejes cuyas coordenadas son caudal y presión u otras 
variables apropiadas funciones del caudal y de la presión respectivamente. La 
región de este plano accesible por el TC se denomina campo característico. 

A veces, si las potencias son muy elevadas, lo que sucede a menudo sobre todo 
en los TC axiales, los ensayos resultarían excesivamente costosos, y entonces se 
recurre al ensayo con modelos reducidos. 

En la actualidad con el empleo de los ordenadores digitales se logran disenar 
TC, cuyas características nominales presentan en el banco de pruebas discrepan- 
cias respecto de las calculadas no mayores del 2%. Sin embargo, el trazado de 
las características de un TC por métodos puramente analíticos, e incluso la deter- 
minación más exacta de su comportamiento en el punto nominal, sólo se con- 
sigue con ensayos experimentales en el banco de pruebas. 


23.1.1. Curvas características de un TC 


Para ensayar un TC conviene proceder sistemáticamente, El ensayo completo 
será un conjunto de ensayos elementales, 
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G kg/s 


n=cte 


Fig. 23-1.—Ensayo elemental de un TC. 


G kg/s 


Ensavo elemental es aquél en que se mantiene constante el número de revolu- 
ciones del TC, y se varía la presión variando el caudal, mediante la estrangulación 
en la admisión o en la impulsión. 


En cada punto del ensayo elemental se miden caudales, presiones y temperatu- 
ras así como potencias de accionamiento, con lo que es fácil calcular los rendi- 
mientos totales del TC, Como hemos dicho, pueden expresarse los resultados de 
diferentes modos, utilizando diversas variables, Una manera muy conveniente es 
expresar la presión y el caudal en forma de variables adimensionales, por ejemplo, 
expresando el coeficiente de presión y como función del coeficiente de caudal 
№. que constituyen la expresión adimensional de la presión y del gasto del compre- 
sor respectivamente. La ventaja de utilizar variables adimensionales, sobre todo 
en el ensayo de modelos reducidos, se verá en la sección siguiente. Sin embargo. 
cuando se trata de un TC determinado resulta más cómodo y sencillo representar 
los resultados mediante las variables utilizadas en la figura 23-1. En dicha figura 
se representa un ensayo elemental de un TC, que como se ve consta de dos curvas 
Moi = f (G) y e, = f (G); donde 

tot rendimiento total del compresor ; 

€. — relación de compresión, o sea relación entre la presión a la salida pe y 
a la entrada del compresor, pe : 
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Ensayo completo es un conjunto de ensayos elementales. Realizando varios en- 
sayos elementales, cada uno para un valor distinto de n, se obtienen las dos fa- 
milias de curvas de Mio; Y € que se ven en la figura 23-2, correspondiendo la 
figura 23-1 al ensayo elemental para la velocidad n = nz. Como se ve en la figura 
23-2-b para cada valor de n hay un valor mínimo de С, tanto menor cuanto 
menor sea n, por debajo del cual el funcionamiento del TC se hace inestable. 
El lugar geométrico de estos valores mínimos constituye la curva límite de bom- 
beo o frontera de bombeo que se ha trazado en la figura. Esta curva marca una 
línea divisoria entre el funcionamiento estable (región a la derecha de la curva) 
e inestable (región a la izquierda de la curva) del TC. 

En la práctica se representa el ensayo completo, o conjunto de ensayos ele- 
mentales, en un solo gráfico, que contiene la misma información que los dos de 
la figura 23-2. Para ello se superponen en el mismo gráfico €, = f (G) de la figu- 
ra 23-2-b las líneas nio: = cte, que se obtienen de la figura 23-2-a eligiendo valores 
bien determinados del rendimiento, con una o dos cifras significativas, por ejem- 
plo, 0,7: 0,6 y 0,5, etc... Para mayor claridad la contrucción completa se ha 
hecho en la figura 23-3 con el valor nto: = 0,7: los puntos de intersección de la 
horizontal nio: = 0,7 con las curvas de 7,5; para los distintos valores de n se bajan 
verticalmente; uniendo a continuación todos los puntos de intersección de estas 


Mot 





G kg/s 





Fig. 23-2.—Ensayo completo de un TC, (b) G kg/s. 
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verticales con las curvas de e, para los mismos valores de n, se obtiene en la parte 
inferior de la figura (23-3) la curva n, = 0,7. Haciendo lo mismo con los restantes 
valores del rendimiento se construye el diagrama conocido con el nombre de 
diagrama de curvas en concha o colina de rendimientos. 

El diagrama de las curvas en concha no es más que la representación en el 
plano € — G de la superficie nio, = f (G, €), lo cual se logra cortando dicha 
superficie por planos paralelos de ecuación т, = cte y proyectando ortogonal- 
mente las intersecciones o curvas de nivel de la superficie con dichos planos 
paralelos soble el plano e, — С. 


23.1.2.Curvas características universales de los TC geométricamente 
semejantes 

Las curvas características de la figura 23-3 se refieren, como ya hemos dicho, a 

un TC de una geometría y de un tamaño determinado. En el ensayo con mode- 

los reducidos y en general, cuando interesa conocer el comportamiento de un 

tipo de ТС, independientemente de su tamaño, se recurre al trazado de las curvas 

características universales, Para ello en lugar del caudal y la presión se utilizan los 
coeficientes adimensionales de caudal y y de presión y. 


En un TC de geometría y tamaño fijos cuya característica es: 


у= № (v) 





G kg/s 


Fig. 23-3.—Curvas en concha o colina de 
G kg/s rendimientos de un TC, 


23. FUNCIONAMIENTO DE LAS TMT FUERA DEL PUNTO NOMINAL... 913 


al variar el tamaño y la naturaleza del gas (especificado por el coeficiente de la 
а1.), se tendrá: 


V = (г, Ma, y, Re) (23-1) 


e igualmente el rendimiento 


Mor Mor (v, Ма, y, Re) 


donde Ma — número de Mach; 
Re — número de Reynolds. 


и2/ 
dividiendo рог УВ; Т: (donde el punto E denota la entrada del compresor), tendre- 
mos 
Y, 
yRiTe 


Teniendo en cuenta que y = ‚ sustituyendo en (23-1) y despejando Ү,, y 





] Ma? 

—— —— y (e, Ма, y, Re) = — , Ma, y, Re) = f (e, Ma, y, Re) 
XRT: v (e Y 2 "c Y (v Y 

ya que a = у yRjTe = velocidad del sonido а la entrada del compresor. En la 
práctica el influjo de la naturaleza del gas comprimido (expresado por y y В;) 
en las características del TC es despreciable. Despreciando también, como suele 


hacerse en los ensayos de modelos de las TM hidráulicas, el influjo de Re, se 
tendrá: 


Y 
+ Te (e , Ma) (23-2) 
asimismo 
Пы f (v, Ma) (23-3) 


Es conveniente en vez de la variable y utilizar la variable y- Ма. Рог tanto, si 
Qe es el caudal volumétrico a la entrada del TC, 


donde Ag - área transversal a la entrada del TC, Por tanto 


Qe cte Qc 
Ae V YRiTe di v yRiTe 





y Ma = 


y en lugar de las expresiones (23-2) y (23-3) se tendrán las expresiones siguientes: 
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нЕ C ( a A A ) (234) 
2 y В; Te di /YRiTe V YR, Tc 
о, 
тш =f lar (23-5) 


—«X Wr) 
di ут Ri Te V YRiTe 
En la figura 23-4 se ha representado un ensayo de TC expresado en estas varia- 
bles adimensionales segün las Ecs. (23-4) y (23-5). 





Fig. 23-4.—Curvas características universales de un tipo de TC, 


Insistamos una vez más en la diferencia fundamental existente entre ambos 
tipos de diagramas representados en las figuras 23-3 y 23-4. 


La figura 23-3 es válida sólo para las condiciones de admisión realizadas en el 
ensayo (pe, Te) y con un TC de unà geometría y unas dimensiones determinadas. 
Por el contrario la figura 23-4 representa un ensayo universal, válido para todos 
los compresores geométricamente semejantes, con cualesquiera condiciones en la 
admisión. Este tipo de diagrama es de gran utilidad en los ensayos con modelos 
reducidos. 


23.1.3. Curvas características universales de un TC 


Un caso intermedio de trazado de curvas características entre los estudiados en 
las dos secciones precedentes es el trazado de las curvas características universa- 
les de un TC, válidas por tanto sólo para un tamaño determinado, pero para cua- 
lesquiera condiciones en la admisión, y por esto se denominan características 
universales de un TC, 
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En este caso, teniendo en cuenta que 





se tendrá, puesto que supondremos también que el influjo de la naturaleza del 
gas es despreciable, 








y asimismo 





сут: п 
„m y —, Es fácil ver 
Pe У Te 


Qe _ G ve _ СА Te _ Су Te 
У Te М Te Pe V Te Pe 


donde R; por la razón indicada se ha tratado como una constante. 


También es corriente utilizar como variables, 


que 





El diagrama de la figura 23-5 está precisamente expresado en estas variables, 


Es muy frecuente en los ensayos de los TC (y análogamente en los ventilado- 
res) reducir los ensayos a la presión y temperatura normales (р, = 1,01396 bar 
y tn = 0 °С), pasando de los valores medidos en el ensayo a los valores que se 
llevan al diagrama mediante las fórmulas de semejanza, cuya validez se basa en lo 
que queda expuesto anteriormente: 





En resumen: 


a) Fig. 23-3: Curvas características de un TC. Se refieren a un tamaño y a unas 
condiciones determinadas en la admisión. 


b) Fig. 23-4: Curvas características universales de un tipo de TC. Se refieren 
a toda la serie de TC geométricamente semejantes y a cualquier condición 
de admisión. 


c) Fig. 23-5: Curvas características universales de un TC. Se refieren a un 
tamaño determinado como la figura 23-3, pero son válidas para cualquier 
condición en la admisión, como la figura 23-4. 
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Fig. 23-5.—Curvas características universales de un TC válidas para cualquier condición en la 
admisión: a) TC centrífugo; b) TC axial. 


23.1.4. Curvas características de un TC deducidas analíticamente 
Es posible predecir las características de un TC antes de realizar el ensayo, 
utilizando fórmulas, en las cuales intervienen naturalmente coeficientes empíricos 
previamente obtenidos, 


Limitaciones de espacio nos impiden entrar en el estudio detallado de esta 
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materia (1, La importancia del tema nos obliga, sin embargo. a presentar el mé- 
todo en un breve resumen. 


a) Escalonamiento de TC centrifugo 


Si suponemos entrada radial (c,, = 0) en el escalonamiento, pérdidas nulas y 
tratamos el gas como incompresible, el incremento de presión alcanzado en el 
escalonamiento verificará la relación: 


Cim 


—= ui (==) (2) 
p из tg f; 


Por tanto: a) si f, > 90° (álabes curvados hacia adelante), Ap aumenta al 
aumentar су. y por tanto al aumentar el caudal; b) si 8; = 90° (álabes de salida 
radial), Ap no varía con el caudal; c) si £5 < 90° (álabes curvados hacia atrás), Ap 
disminuye al aumentar el caudal. 


: а ; Ap 
Este último caso se ha representado en la figura 23-6. En ella se ve que —-= 


= f (G) es una recta de pendiente negativa para número infinito de álabes (teoría 
unidimensional), (curva 1), El incremento de presión teórica con número finito 
de álabes es menor (curva 2: véase Sec. 6.8.1). En el TC real la relación de com- 
presión alcanzada es aún menor porque parte del trabajo comunicado al rodete se 
invierte en vencer el rozamiento. y compensar las pérdidas causadas por despren- 
dimientos de la corriente. Todas estas pérdidas varían aproximadamente con la 
segunda potencia de G y pueden calcularse. Deduciendo estas pérdidas se obtiene 
la curva 3 y deduciendo finalmente las pérdidas debidas al choque de la corriente 
con los álabes del rodete y de la corona fija se obtiene la curva 4, que se aproxima 
а la curva continua 5, curva experimental que sólo puede obtenerse en e! banco 
de pruebas. 

Según se ha dicho las pérdidas enumeradas pueden calcularse aproximadamente 
por métodos teóricos, acercándose la curva de puntos 4 a la curva contínua $ 
obtenida en el banco de pruebas, 

El procedimiento consiste en buscar ecuaciones semiempíricas que sirvan para 
predecir estas pérdidas en función de los parámetros conocidos del TC. 

El diseño del TC centrífugo se hace actualmente por medio de ecuaciones 
semiempfricas, que se programan en ordenador, obteniéndose simultaneamente 

(1) Véase, por ejemplo, B. ECKERT y E. SCHNELL, Axial-und Radial-Kompressoren, 


Berlín, 1980. Springer. 
(2) En efecto según la Ec, de Euler, teniendo en cuenta la Ec, (5-36) se tendrá: 


Ap с 
—= us czu = u2 ( - c) 
p 


Cam 
habiendo empleado la relación с), =U? — 





B , que se deduce inmediatamente del triángulo 
tg 
de velocidad de salida, 
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Fig. 23-6.—Deducción de la curva característica de un TC de álabes curvados hacia atrás. 














0 G 


el diseño y las instrucciones detalladas para su fabricación con máquinas de 
control numérico. La figura 23-7 muestra las curvas de un TC centrífugo de la 
firma Rolls Royce obtenidas con ordenador y la leve desviación de las mismas 
respecto a las obtenidas con el ensayo del TC ya construido. 


b) Escalonamiento de TC axial. 


Fenómenos análogos ocurren en un TC axial, en el cual pueden estimarse 
también las curvas características antes de la construcción del TC. Para este estu- 
dio remitimos al lector a la obra citada anteriormente (". 


En la figura 23-8 se representa el enrejado de la corona móvil de un escalona- 
miento de TC axial, funcionando: a) con el gasto nominal para cl cual ha sido 
diseñado, Gy; b) con gasto G > Gy; y c) con gasto G < Gn. 


Sólo en el primer caso el ángulo de ataque а = 0, y no hay separación y des- 
prendimiento de la corriente a la entrada (rendimiento óptimo). En los otros dos 


(1) Un procedimiento analítico para el cálculo y trazado del campo característico de un TC 
axial de un escalonamiento, partiendo de unos pocos parámetros para definir el escalonamiento, 
puede verse en GASPAROVIC, N. y GÓTTLICH, H., Kennfeldberechnung einstufiger axial- 
verdichter, (Cálculo del campo característico de un TC axial de 1 escalonamiento), *BWK 
37,3 (1985) 102-105”. 
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casos « € 0 y la separación se verifica en la parte cóncava o convexa respecti- 
vamente. 


La experiencia demuestra que los desprendimientos en la parte convexa (fi- 
gura 23-8-c) son más peligrosos que en la cóncava (figura 23-8-b). La razón es que 
en el canal que forman los álabes por efecto de la fuerza centrífuga hay una com- 
presión en la parte cóncava, mientras que tiende a desprenderse la corriente en la 
convexa. Estos desprendimientos que tienen lugar en los caudales pequeños expli- 
can el fenómeno de bombeo que se produce más fácilmente en los TC axiales 
que en los centrífugos y que constituye una de las mayores desventajas del primero. 


Cuando el bombeo de un compresor axial dura un cierto tiempo puede pro- 
ducirse la rotura de los álabes. A título de ejemplo aducimos el caso de un com- 
presor axial industrial de doce escalonamientos de 8000 kW construido para 
una relación de compresión de 3:1 (1, Durante la puesta en servicio se dejó bom- 
bear el TC durante una media hora. Cuando posteriormente se puso la máquina 
en servicio normal se produjo una rotura de los álabes al cabo de 12 h. Todos los 
álabes de los cinco primeros escalonamientos presentaban grietas a causa de la 
fatiga, lo que excluía la posibilidad de una rotura de los álabes por resonancia. 
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Fig. 23-7.—Comparación de las curvas características de un TC centrífugo obtenidas con orde- 
nador (línea de trazos) con las curvas experimentales (línea continua). 


(1) Véase В. A. STRUB y P. SUTER, El bombeo de compresores en instaciones de turbinas 
de gas y altos hornos, “Revista Técnica Sulzer n. 2 (1966) 80-83”. 
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Fig. 23-8.—Enrejado y triángulos de velocidad de un TC axial funcionando: a) con gasto no- 
minal; b) con gasto mayor; y c) con gasto menor que el nominal; & es el ángulo aerodinámico 
de ataque no el ángulo de la velocidad absoluta de la ecuación de Euler. 


A igualdad de potencia los TC axiales tienen mejor rendimiento que los centrí- 
fugos. Sin embargo, del examen de las curvas características de ambos compre- 
sores se deduce que el TC axial es mucho más sensible a las variaciones de carga 
que el centrífugo. (Compárense los dos diagramas de la figura 23-5 y obsérvese la 
pendiente mayor de las curvas niot = cte en los TC axiales). 


23.2. Funcionamiento de las TV fuera del punto nominal 


Es posible también obtener en el banco de pruebas el diagrama de las curvas 
en concha, o la colina de rendimientos de una TV. Además, realizando lo mejor 
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posible la semejanza dinámica, es decir, conservando la igualdad del número de 
Mach en el modelo y en el prototipo, para tener en cuenta la compresibilidad del 
fluído, y despreciando al mismo tiempo como en los TC el influjo del número de 
Reynolds. es posible transterir los resultados efectuados en un modelo a un proto- 
tipo de mayor tamaño, 


Sin embargo, este tema no será tratado, porque por una parte es fácilmente 
aplicable a las TV lo dicho sobre los ТС; y por otra, las series de máquinas geomé- 
tricamente semejantes no suelen presentarse tanto en las TV, que no suelen ser 
máquinas de serie. como en los TC. 


Modernamente, mediante fórmulas semiempfricas basadas en relaciones teóricas 
y en medidas realizadas en turbinas experimentales, retocadas y confirmadas con 
las mediciones en los ensayos de recepción realizadas en las centrales mismas, se 
lega a una predicción muy precisa del consumo específico de calor. Quizá la 
mayor dificultad en el momento actual resida en la predicción teórica de los ren- 
dimientos tanto del escalonamiento de regulación como del ültimo escalonamien- 
to de baja presión. (1). 

Por el contrario, tanto en la explotación de las TV como en el estudio de su re- 
gulación presentan gran interés los dos puntos siguientes: el cono del gasto de va- 
por y la curva de la potencia útil en función del gasto de vapor. 


23.2.1. Cono del gasto de vapor 


Stodola estudió experimentalmente la variación del consumo de vapor en fun- 
ción de la presión de entrada y de salida de una TV, 
La ley empírica de Stodola se puede formular así: 
p ‚=з 
| [же] 2 
G _ ! Tan | РА — Рк 
uM па (23-6) 
Gu Ta | Pan — Ркм 
donde Gy. Tan. рдм, ркм = gasto, temperatura de entrada y presión de entrada y 
de salida de la TV en el punto nominal o de diseno, 
valores todos constantes para una turbina determi- 
nada. 


En la regulación de las TV la temperatura de entrada en la turbina no suele 
variar apreciablemente con la carga, ?? con lo cual 
Tan 


T. = 1 (23-7) 





(1) Véase ROEDER, A. y RÓLLI, F., La fiabilité des bases de calcul de la consommation 
de chaleur pour turbogroupes à vapeur, "Revue Brown Boveri 71, 3/4 (1984) 139-146”. 

(2) La entrada en la TV con frecuencia tiene lugar en la zona de vapor fuertemente sobre- 
calentado. 
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Tomaremos aquí como presión de entrada en la TV la presión a la salida de la vál- 
vula de admisión, si la turbina tiene sólo regulación cualitativa (véase la Sección 
24.2.2.1), o en la llamada cámara de la turbina, a la salida del escalonamiento de 
regulación, si la TV tiene regulación cuantitativa (véase la Sec, 24.2.2.2). 

La ley del cono experimentada por Stodola y confirmada posteriormente tanto 
experimental como teóricamente se verifica con suficiente aproximación, y pre- 
senta un gran interés para el estudio del funcionamiento de las turbinas de acción 
y reacción en condiciones diversas, así como para el estudio de la regulación. 

Los resultados experimentales obtenidos variando sistemáticamente la presión 
de entrada y salida de la TV, y midiendo los gastos de vapor, se representan en 
un triedro, en cuyo eje y (véase fig. 23-9) se lleva la presión de entrada pa; en el 
eje x el gasto de vapor, y en el eje z la presión de salida px (inferior, igual o supe- 
rior a la atmosférica-contrapresión). Los puntos asf obtenidos se encuentran en un 
cono. En particular: 

a) Si se mantiene la presión de entrada constante, por ejemplo, pa = 0С 
(véase figura) el gasto variará en función de la presión de salida р, según una ley 
elíptica (curva BA en fig. 23-9), de ecuación 


G^ рё 
a bi 





=1 


Si las escalas de los ejes son arbitrarias el cono de Stodola será en general de 
sección transversal elíptica; pero escogiendo convenientemente las escalas de los 





Fig. 23-9.—La ley del cono de las TT. 
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ejes x, 7 se obtiene un cono circular. Así mismo para valores distintos de Pa se 
obtienen las elipses (o círculos) B'A', B"A"' etc... 


b) Si а = cte.. la relación entre pk y pa se representa por una hipérbola tal 
como la D''A' de la figura 23-9. 

En particular si б = 0, la presión a la salida es igual que a la entrada (condicio- 
nes estáticas): 


Pk = рд 
resultando la recta OB de la figura 23-9. 
c) Si se mantiene la presión de salida pg constante se obtiene la familia de 
hipérbolas B''D'', B'D', etc... de la figura 23-9. 


d) Si se hace pk = 0 se obtiene en el plano pa — С la recta OA de la fig. 23-9. 
Este último es aproximadamente el caso de las turbinas de condensación en que 
Px =0, en las cuales se cumplen aproximadamente las siguientes leyes, confir- 
madas por la experiencia: 
1) El gasto de vapor varía aproximadamente en razón directa de la presión de 
entrada. 
2) La potencia útil varía aproximadamente en razón directa de la presión de 
entrada. 


3) El consumo de vapor en vacío es aproximadamente el 10% del consumo a 
plena carga; 

4) Las presiones intermedias entre los escalonamientos, si se exceptúan los 
últimos escalonamientos varían aproximadamente en razón directa de la 
presión inicial. 


Finalmente al reducir el gasto por estrangulamiento y disminuir la presión de 
entrada Pa, la entalpía permanece constante y también aproximadamente la 
temperatura. Aplicando la ecuación de estado de los gases perfectos (aproxima- 
ción legítima en las TV modernas con vapor fuertemente recalentado) pv = cte. 
Por tanto, de la primera ley se deduce 


C 
G=C.p=— osa Q-Gv-C, 


donde C,C, — constantes; 
О - caudal volumétrico. De donde 
5) el caudal volumétrico no varía con el estrangulamiento, (1, 


(1) Es fácil ver que esta quinta ley favorece el mantenimiento del buen rendimiento de la 
TV en cargas intermedias, 
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Fig. 23-10,—Recta de Willans de una TV. 





23.2.2. Curva de la potencia en función del gasto de vapor 


La relación entre el consumo de vapor y la potencia útil de la TV se representa 


en unos ejes de coordenadas P, (abscisas) y G (ordenadas) por la conocida curva 
de Willans. 


Esta curva en el caso de la regulación cuantitativa (véase la Sec. 24,2,2.2) es una 


recta, llamada la recta de Willans de ecuación, 


С=аР, +G, (238) 


que se representa en la figura 23-10. 


2/ 


1/ 





, 

Gy 

Fig. 23-11. Curva ideal y curva real de la potencia en función del gasto en la 
regulación cuantitativa, 
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donde Р, – potencia útil de la TV: 
а — coeficiente angular de la recta; 
С, - gasto de vapor en la marcha en vacío, 


Esta marcha en vacío se refiere a la turbina sola con el generador desacoplado. 
Con el generador acoplado el gasto es naturalmente más elevado. En las turbinas 
de condensación !a ley expresada por la Ec. 23-8 se cumple con bastante aproxi- 
mación hasta la marcha misma en vacío. 

De la Ec. (23-8) se deduce la curva de la potencia en función del gasto de 
vapor: 


1 
Р, = — (6 – G,) (23-9) 
a 





que es también una recta. 


En la figura 23-11 la Ec. (23-9) o curva teórica de la potencia ütil en función 
del gasto se representa por la línea de puntos. La línea continua representa la 
curva real, en el caso más favorable de la regulación cuantitativa (véase Sección 


24,2.2.2) que difiere de la teórica a causa de la estrangulación en las toberas, 

















Fig. 23-12.—Característica de una turbina de condensación con 
una extracción de vapor regulada. 
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tanto más cuanto menor sea el número de toberas (cuanto más se aleja la regula- 
ción cuantitativa de la cualitativa). En las turbinas de condensación con regulación 
cuantitativa G, suele valer de 0,03 a 0,07 (según la potencia y el salto entálpico) 
del caudal nominal. 


En las turbinas con extracción de vapor se trazan las características Piae y 
Psp de la parte de alta y baja presión (antes y después de la extracción del 
vapor) en función del gasto de vapor, como se indica en la figura 23-12, 


En la figura misma se indica como puede hallarse el gasto total del vapor Grot 
si se conoce la potencia total, Paro. y la cantidad de vapor extraído, G}. En papel 
transparente se traza el rectángulo ABDC, siendo AB = Ge y BC = Р, totar. А con- 
tinuación se traslada el rectángulo de manera que el vértice C se encuentre en la 
curva P, ap у el punto A en la curva Page. El Gio; buscado viene dado por la inter- 
sección del lado BC con el eje x. De manera análoga se procede cuando la incóg- 
nita es la Pato. 


La figura 23-13, en que los subíndices AP, MP, BP designan respectivamente 
alta, media y baja presión respectivamente, representa las características de una 
turbina con dos extracciones de vapor, indicándose allí mismo cómo se procede 
para leer en el diagrama P, — С el valor de Gio; cuando se conocen las restantes 
magnitudes. 





Fig. 23-13.—Característica de una turbina de condensación 
con dos extracciones de vapor reguladas, 
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23.3. Funcionamiento de las TG fuera del punto nominal 


En las TG se cumple lo mismo que en las TV la ley del cono del gasto de gas 
en función de las presiones de entrada y salida de la turbina; y la potencia en fun- 
ción de las presiones de entrada y salida de la turbina y en función del gasto pre- 
senta características análogas a las ya mencionadas en las TV, 


La ley del cono en la forma que se ha estudiado en la Sec, 23.2.1 es un caso 
particular de la ley empírica general formulada por Stodola (Ес. (23-6)], a saber, 
el caso de que la temperatura del vapor a la entrada de la turbina pueda suponerse 
constante (Ec. 23-7), la cual suposición es suficiente para el estudio de la regula- 
ción de las TV. Sin embargo. en el estudio de las TG fuera del punto nominal de 
diseño no vamos a considerar a la TG como unidad aislada, sino al motor-TG, 
que puede realizarse desde la forma más sencilla, que consta simplemente de un 
compresor, una cámara de combustión y una turbina hasta formas mucho más 
complicadas con múltiples compresores y/o turbinas, regenerador, cámaras de 
combustión y otros intercambiadores de calor (véase la figura 18-18). 


Por esta razón es conveniente utilizar la expresión general de la ley del cono 
[Ec. (23-6)]. 

Siendo muchas veces el criterio fundamental para la elección de un ciclo con 
preferencia a otro su comportamiento más favorable a cargas intermedias, esta 
sección estará íntimamente relacionada con el Cap. 18, que trata de los ciclos 
de TG. 

Fundamentalmente el problema es el siguiente: La turbina o turbinas y el com- 
presor o compresores no funcionan como unidades aisladas sino como un grupo o 
conjunto. Como las características de todas las unidades que integran el motor-TG 
son entre sí por necesidad mutuamente dependientes, se ha de conseguir que: 


a) el motor-TG tenga buen rendimiento en toda la gama de cargas previstas; 


b) en ningün caso la temperatura de entrada a la turbina exceda el límite máxi- 
mo admisible (lo cual puede suceder en algunos ciclos a cargas reducidas); 


c) el compresor en cualquier carga funcione siempre en la zona estable; 
d) no haya interrupción de la llama en la cámara de combustión. 


El estudio detallado del comportamiento a cargas intermedias sólo de los 31 es- 
quemas de realización de los ciclos de TG de la figura 18-18 sería excesivamente 
largo, aparte de que dicha figura no agota todos los esquemas posibles. Por eso 
nosotros nos limitaremos al estudio del comportamiento a cargas intermedias de 
algunos ciclos de especial importancia práctica, que además servirán como base 
para analizar cualquier otro ciclo más complicado. 

Para mayor claridad designaremos con las letras A y B la máquina de alta y baja 
presión respectivamente, con un guión las unidades acopladas al mismo eje y con 
una barra la separación entre ejes distintos (grupos cross-compound), Así TA— 
CA/TB—CB-G, indicará que el ciclo tiene dos ejes: en el primero esta acoplada la 
turbina de alta al compresor de alta, y en el segundo el compresor y la turbina de 
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baja a la carga o generador. Finalmente designaremos con G (generador) la carga 
útil a velocidad constante, y U cualquier otra carga que admita velocidad variable. 
Esto último se refiere únicamente a los esquemas de un solo eje de la Sec. 23.3.1, 
porque en los esquemas más complicados sólo consideraremos el caso de carga 
con velocidad constante. 

Estudiaremos sucesivamente: grupos de un solo eje, grupos de dos ejes con un 
compresor sólo y dos turbinas, grupos de dos ejes con dos compresores y dos tur- 
binas. Se trata de estudiar cómo varían los parámetros del ciclo, y sobre todo có- 
mo varía el rendimiento al variar la carga, y variar por consiguiente el gasto de 
combustible. 


23.3.1. Grupos de un solo eje 


Consideraremos el grupo formado por un compresor y una turbina, primero 
con carga ütil a velocidad constante (esquema C-T-G) y luego con carga ütil a 
velocidad variable (esquema C-T-U). En cada caso supondremos primero ciclo no 
regenerativo y luego ciclo regenerativo. 


23.3.1.1. Esquema C-T-G 
a) Ciclo no regenerativo 


En este esquema, que representa en la figura 23-14, el gasto de aire G y la 
relación de compresión e, varían poco; mientras que al disminuir con la carga 
el gasto de combustible disminuye mucho la temperatura de entrada en la turbina 





Fig. 23-14.—Ciclo no regenerativo de TG, esquema C-T-G. 


Ta. De esta manera la disminución de potencia se produce fundamentalmente por 
disminución de T4. 

Para realizar un estudio del funcionamiento del motor-TG en conjunto se pro- 
cederá así: 

a) Se trazan (fig. 23-15) las curvas características de la turbina sola, mediante 
la ecuación de Stodola (23-6): 
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Fig. 23-15.—Curvas características de una 
unidad-TG para diferentes temperaturas de 
entrada en la misma. 





donde Gy — gasto de gas en la turbina; 
бтм — idem punto de diseno; 
€; — relación de expansión; 
€n — idem, punto de diseño; 
habiendo supuesto en la última igualdad que la presión de salida de la turbina es 


aproximadamente la de diseño = 1 





Pan 
Las curvas de la figura 23-15 representan la relación de expansión en la turbina 
en función del gasto a través de la turbina (aire más productos de combustión) 
para distintos valores de la temperatura de entrada Ту. 


b) Las curvas características del compresor, según se estudió en la Sec. 23.1.1, 
representan la relación de compresión e. en función del gasto de aire G para cada 
valor del número de revoluciones п, Estas curvas se han trazado en la figura 23-15. 
En nuestro caso sólo interesa la curva п, = ny = cte., porque se trata de una carga 
G de velocidad constante, 

с) Es fácil pasar de los valores de є. y Ст de la figura 23-15 а los valores de 
€. y G de la figura 23-16 si se conocen la pérdida de presión entre el compresor 
y la turbina y la turbina y la atmósfera en el ciclo abierto y el gasto o caudal 
másico de combustible G.: ya que Gr = G + Ge, y llevar al mismo gráfico del 
compresor de la figura 23-16 las curvas características de la turbina, como se ha 
hecho en la figura 23-17, en la cual sólo se ha dibujado la característica del TC 
para ny = cte, porque el compresor no puede trabajar más que en dicha curva. 
La característica del motor-TG, o lugar gcométrico de los puntos de funciona- 
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Fig. 23-16.—Curvas características del TC de 
una TG para distintos números de revoluciones. 





G 


miento abc (figura 23-17) coincide con la característica del compresor para 
ny = cte. 

Al disminuir la carga: a) disminuye la temperatura T, a la entrada de la turbi- 
па (7:6) aumenta el gasto de aire y disminuye la presión; la magnitud de este 
aumento y disminución, que en general son pequeños, depende de la forma de la 
curva пу = cte; c) el punto de funcionamiento se aleja de la zona de inestabilidad 
del TC, lo que constituye una gran ventaja (véase la figura 23-5: frontera de 
bombeo). 

Finalmente, a consecuencia de la fuerte disminución de la temperatura Ta, 
el rendimiento del motor-TG disminuye rápidamente al disminuir la carga. 


b) Ciclo regenerativo 


Consideremos el mismo esquema de la figura 23-14; pero añadiendo un rege- 
nerador (véase fig. 18-18, esquema I, b). Al disminuir T4 con la carga disminuye 
consecuentemente la temperatura de salida de la turbina T4. Como consecuencia 
AT = T; — T, (T, — temperatura de salida del compresor), disminuye, y dismi- 
nuye el rendimiento del regenerador. 


Fig. 23-17.—Características del TC y de la uni- 
dad-TG superpuestas y línea de trabajo para 
n=cte. 





G 


(1) En efecto al disminuir la carga disminuye W y por tanto h3, ya que hy = cte, con lo 
cual disminuye T3. 
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23.3.1.2. Esquema C-T-U 

a) Ciclo no regenerativo 

Como en este esquema la carga no exige velocidad constante, al variar la carga 
puede variarse la velocidad de rotación del grupo. De esta manera la potencia dis- 
minuye no sólo a expensas de la disminución de Тз; sino también a expensas de 
la disminución del gasto, ya que éste disminuye al disminuir las revoluciones del 
compresor (regulación cuantitativa). Como consecuencia la disminución de Т, 
es menor y la disminución del rendimiento no es tan grande. 

En la figura 23-18 el ciclo1y-2y-3n-4n es el ciclo nominal o de diseño, el 1-2-3-4 
el ciclo a carga reducida si no varía la velocidad y el 1-2'-3'-4* el ciclo a carga 
reducida si varía la velocidad. Si no varía la velocidad la presión del compresor no 
variará, y la temperatura de entrada en la turbina se reducirá, por ejemplo, hasta 
T3.Si varía la velocidad la presión de salida del compresor desciende, y para la 


т 


Fig. 23-18.—Ciclo de diseno de una TG y ciclos 
a carga reducida con y sin variación de la velocidad. 





misma potencia la temperatura puede ser más elevada T4, conservándose el 
rendimiento más alto. 

En la figura 23-19 se han llevado las curvas características de la turbina, ante- 
riormente explicadas, correspondientes a diferentes valores de la temperatura de 
entrada en la turbina Ty, y las curvas características del compresor para diferentes 
valores de п. La curva de funcionamiento del grupo es abc. El punto a representa 


Fig. 23-19. —Características del TC y de 

la unidad-TG superpuestas y curva de fun- 

cionamiento con número de revoluciones 
variable. 
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el trabajo normal del grupo con rendimiento óptimo en el punto nominal. Al dis- 
minuir la carga desciende la temperatura Tay hasta el valor Tẹ- y la velocidad 
del compresor hasta ny, siendo b el nuevo punto de funcionamiento y así suce- 
sivamente, 

Nótese que también en este esquema existe la ventaja de que el motor-TG a 
cargas reducidas se aleja de la zona inestable de funcionamiento del TC. 


b) Ciclo regenerativo, 


En este caso la disminución del gasto influye favorablemente sobre el rendi- 
miento del regenerador, en contra de lo que ocurría en el esquema C-T-G, 


23.3.2. Grupos de dos ejes con un compresor y dos turbinas 


23.3.2.1. Ciclos по regenerativos y sin recalentamiento entre las 
dos turbinas 


Como ya hemos dicho, en esta sección y en la siguiente consideraremos sola- 
mente el caso más importante, en que la carga útil deba ir a velocidad constante 
(generador). Precisamente la ventaja del diseño de doble eje es que pueda escoger- 
se para uno de los ejes la velocidad más favorable, a pesar de que el eje a que está 
acoplada la carga deba girar a velocidad constante (otro caso menos frecuente 
sería aquel en que la velocidad de la carga tuviera que seguir una ley que para 
el rendimiento del motor-TG no fuera la más favorable). 


Los dos esquemas posibles con un solo compresor y dos turbinas son: 


a) Compresor acoplado a turbina de alta y generador a turbina de baja (esque- 
ma C-TA/G-TB). 





Fig. 23-20, —Versión industrial del turborreactor Proteus de Bristol Brittania (Rolls-Royce) de 

2,7 MW. El primer grupo generador eléctrico con este motor fue instalado en Princetown el año 

1959, como central controlada a distancia (a más de 160 km). El TC único de 12 escalonamien- 

tos axiales y uno centrífugo es accionado por la turbina de alta presión; mientras que la turbina 

de baja presión en eje distinto acciona el alternador. La admisión y el escape están equipados 
con silenciosos, que permiten la instalación de estos grupos en zonas residenciales. 
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Fig. 23-21, —Motores-TG de dos ejes con un TC y dos unidades-TG: 1) esquema C-TA/G-TB; 
2) Esquema C-TB/G-TA. 


b) Compresor acoplado a turbina de baja y generador a turbina de alta (esque- 
ma C-TB/G-TA). En la figura 23-21 se representan ambos esquemas, y en la figu- 
ra 23-20 puede verse la turbina de gas industrial Proteus que funciona según el 
primer esquema. Comparemos estos dos esquemas con cualquiera de los cuales 
se consiguen las ventajas de la velocidad variable: pero de manera diversa. 

La figura 23-22-a representa los tipos de curva T4 =f (P,). o sea de la tempera- 
tura de entrada en la turbina en función de la potencia en el eje o carga útil, que 
se obtienen con los dos esquemas; y la figura 23-22-b representa las curvas de 
rendimiento del motor-TG en ambos casos. En el esquema C-TA/G-TB (curva | 
en la figura 23-22-a-b) al disminuir la carga disminuye considerablemente Ty; 
mientras que en el esquema C-TB/G-TA (curva 2, en figura 23-22-a-b) no sólo no 
disminuye Т}, sino que en el caso particular de la figura hasta aumenta, Esto 
puede ser peligroso si la resistencia está calculada para la temperatura correspon- 
diente a la carga normal. En cuanto al rendimiento a cargas reducidas la curva del 
segundo esquema es mucho más favorable. De estos hechos experimentales podría 
fácilmente encontrarse su confirmación teórica, que por brevedad omitimos. 

A pesar del mejor rendimiento del segundo esquema suele emplearse más el 
primero. La razón de esta preferencia es que, como se muestra en la fig. 23-22-c, 
el segundo esquema en cargas reducidas entra pronto en la zona inestable. 


23.3.22. Ciclos regenerativos y ciclos con recalentamiento entre 
las dos turbinas 


La introducción del ciclo regenerativo en el segundo esquema de la figura 23-21 
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Fig. 23-22,—Curvas en función de la car- 


ga: a) de la temperatura de entrada en la 
(с) turbina AP; b) del rendimiento y c) líneas 
de trabajo. En todas las figuras: las curvas 
1 corresponden al esquema 1 (C-TA/G-TB) 
0,4 0,6 0,8 1.- PP y las curvas 2 al esquema 2 (C-TB/G-TA). 


a cargas intermedias resulta más favorable, porque aumenta más el incremento de 
temperatura T4 — T;. 


La introducción del recalentamiento intermedio en el primer esquema de la fi- 
gura 23-21 no suele traer una mejora importante del rendimiento, ya que el valor 
óptimo de la relación de expansión entre la TA y la TB no puede verificarse; 
ya que este valor óptimo suele exigir que entre las relaciones de expansión de 
ambas turbinas se verifique &a < e.g. Ahora bien absorbiendo más potencia 
el compresor que el generador ha de suceder precisamente lo contrario €sa > 
> &g. De ahí la ventaja de los esquemas con dos compresores, que pasamos а 
estudiar, los cuales tienen mucha más flexibilidad en el reparto de las potencias 
de ambos ejes. 


23.3.3. Grupos de dos ejes con dos compresores y dos turbinas 


En la figura 23-23 se representan tres combinaciones posibles, que después 
de lo dicho no necesitan explicación. Cada uno de estos esquemas pueden realizar- 
se con una de las tres mejoras siguientes o con una combinación de las tres o de 
dos cualesquiera de ellas: 
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Fig. 23-23.—Esquemas diversos de TG de dos ejes con dos compresores y dos turbinas. 


a) ciclo regenerativo; 

b) ciclo con interrefrigeración entre los dos compresores; 

€) ciclo con recalentamiento, introduciendo otra cámara de combustión entre 
las dos turbinas. 


La flexibilidad de estos grupos con relación a los estudiados en la Sec. 23.3.2 
es evidente." Aquí puede realizarse cualquier reparto de la relación de expansión al 
haber dos compresores con la ventaja subsiguiente para realizar el recalentamiento 
en las condiciones óptimas. 





En todos los esquemas de la figura 23-23, excepto en el 3 se instala el G 
en el eje del compresor de AP. De esta manera se puede variar la potencia sin 
variar T4, variando el gasto de gas, el cual evidentemente depende de la velocidad 
de rotación del compresor de BP. con lo cual este último puede girar a la veloci- 
dad más conveniente. 


El esquema 3 se ha empleado mucho en las TG marinas. Para evitar el inconve- 
niente mencionado de la variación de Тз con la potencia en las TG marinas suele 
funcionar el grupo CB-TB-G como grupo autónomo (= esquema C-T-G, véase 
Sec. 23.3.1.1) y sólo al aumentar la presión y la temperatura entran en funcio- 
namiento automáticamente los dos ejes. 


24 
Regulación de las TMT 





24.1. Regulación de los TC 


La regulación de los TC, que no forman una unidad autónoma sino que consti- 
tuyen una parte integrante de un motor-TG presenta problemas específicos que se 
abordarán más adelante en la Sec, 24.3. 


En esta sección se estudia la regulación del TC como unidad independiente, tal 
como se emplea en multitud de aplicaciones; aunque gran parte de lo que aquí 
se diga puede tener aplicación también еп los TC que integran los motores-TG. 


La regulación de un TC debe tener en cuenta la forma de sus curvas caracterís- 
ticas (Sec. 23.1.1), las exigencias del utilizador de gas comprimido y el tipo de 
motor de accionamiento; cosas todas que pueden variar de una instalación a otra 
entre amplios límites. De ahí la gran variedad existente de procedimientos de 
regulación, desde la regulación manual sencilla a la regulación automática de cada 
uno de sus escalonamientos. 

La regulación manual es la más barata y menos complicada, y se emplea en 
instalaciones cuyo precio interesa reducir o en las que no se necesita regulación 
frecuente. En todo este capítulo consagrado a la regulación de las TMT se trata 
sobre todo de la regulación automática. 

Toda regulación ha de hacer que el TC trabaje en la zona de funcionamiento es- 
table, Si existe el peligro de bombeo, la regulación automática debe tener algún 
dispositivo de protección contra el mismo. Los tipos de regulación varían según 
que las exigencias del utilizador se encuentren en la zona estable (Sec, 24.1.1) o 
en la inestable (Sec. 24.1.2) del TC; pero conviene advertir una vez más que el 
compresor mismo no debe funcionar jamás en la zona inestable o zona de bombeo. 

También será preciso distinguir en lo sucesivo las dos exigencias de servicio 
que pueden ocurrir en la explotación de los TC: 

1) Caudal variable de gas volumétrico а la entrada Qe y presión constante a la 
salida de la válvula de impulsión, pe. Este caso ocurre, por ejemplo, en la explota- 
ción de las minas. 

2) Caudal volumétrico a la entrada Qe de gas constante a una presión pp va- 
riable. Este es el caso de muchas instalaciones químicas y de los altos hornos, 


937 
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donde el caudal de aire ha de ser constante, sea cual fuere la resistencia o contra- 
presión en la línea, pe. 


24.1.1. Regulación de los TC en la zona estable 
Las dos exigencias de servicio enumeradas al fin de la sección anterior pueden 
realizarse por uno de los cinco procedimientos siguientes: estrangulando la co- 
rriente en la impulsión, estrangulando la corriente en la aspiración, varíando el 
número de revoluciones. variando la orientación de los álabes fijos, variando la 
orientación de los álabes móviles y haciendo un by-pass de alguno o algunos de 
los escalonamientos. 


Empezaremos por los dos primeros procedimientos, que consisten en la estran- 
gulación de la corriente por el cierre de una válvula en la impulsión o en la aspira- 
ción: más baratos de instalación; pero más caros de funcionamiento por las gran- 
des pérdidas que originan. Los restantes métodos son mucho más caros de ins- 
talación pero de mucho mejor rendimiento. 


24.1.1.1. Regulación por estrangulamiento en la impulsión 
a) Regulación a presión constante en la salida 


El esquema de la instalación puede verse en la figura 24-2. El TC sólo puede 
funcionar en la curva continua de la figura 24-1 correspondiente al valor п = cte 
(las líneas de puntos de la figura no son accesibles sin variar п), Con la válvula de 
impulsión totalmente abierta el compresor funciona en el punto F correspondien- 
te al caudal volumétrico a la entrada del TC máximo Орах. Cerrando la válvula 
convenientemente, se puede obtener cualquier caudal Qemin $ О S Qemáx Por 
ejemplo el Qep; pero la presión a la salida del compresor será mayor que la 
presión a la salida de la válvula, que es la presión constante de servicio pe. En la 
válvula hay una pérdida, дру = Pf» — Pr. 


Frontera de bombeo 













i P 


АНТАХ 


Qe min Qgf' QEmáx.” QEF 








Fig. 24-1.—Campo característico de un 
TC con tres isolíneas de n = cte y la 
frontera de bombeo. 
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Fig. 24-2.—Esquema de regulación de un TC por es- 
trangulamiento en la impulsión, a presión constante 
en la salida. 





En la figura 24-3 se representa el proceso en el plano h-s. que no necesita 
explicación. 


b) Regulación a caudal constante 


Supongamos en la figura 24-2 que el caudal volumétrico a la entrada del com- 
presor Og se quiere mantener constante, y que inicialmente la presión es pp». 
Si no hubiera regulación y la presión descendiera a рь, el caudal aumentaría 
hasta Qer. El cierre de la válvula reduciría de nuevo el caudal al valor de régimen 
Qe. El compresor da la presión pp», y en la válvula de estrangulamiento se pierde 
Apy = pe — Pr. En esta pérdida de presión que lleva consigo una pérdida de 
energía reside la desventaja de la regulación por estrangulamiento. 


24.1.1.2. Regulación por estrangulamiento en la aspiración 


Esta regulación no es aconsejable en las bombas hidráulicas por el peligro de cavitación 
pero no sucede lo mismo en los TC, donde este peligro no existe. 


Estrangulando la válvula de aspiración (véase fig. 24-4) se logra la misma regu- 





s 


Fig. 24-3.—Proceso de regulación de un TC a presión constante por estrangulamiento en la 
válvula de impulsión en el plano hs. 
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lación, tanto a presión constante como a caudal en la aspiración constante, te- 
niendo lugar ahora la caída de presión en la válvula de aspiración. Sin embargo. 
la regulación en la aspiración es en general más favorable, debido a que la densidad 
del gas a la entrada del compresor disminuye con el estrangulamiento, reduciéndo- 
se así la potencia de accionamiento del TC. 


Esta ventaja no existe en las B por ser en ellas la densidad del fluído prácticamente 
constante, existiendo en cambio el inconveniente de la cavitación antes mencionado. 








Volvulo de 
admisión 
F^ porciolmente 
obierto 







Volvulo | 
admisión 
obierta 





(a) 
(b) 


Fig. 24-4 —Regulación de un TC por estrangulamiento en la ad misión: a) esquema; b) plano hs. 


No obstante, su principal ventaja con respecto al estrangulamiento en la impul- 
sión reside en el hecho de que el TC se aparta de la frontera de bombeo, por lo 
cual con el estrangulamiento en la aspiración se puede descender a caudales más 
bajos con funcionamiento estable. 


241 1.3. Regulación por variación del número de revoluciones 


Este tipo de regulación exige el accionamiento del TC por un motor de fluído 
de velocidad variable, como la TV (véase la fig. 24-5), la TG, el motor Diesel, 
etc...; о un motor eléctrico de velocidad regulable (motor de colector o motor 
de c.c.); o un motor de inducción de velocidad constante, a través de una transmi- 
sión hidráulica o mecánica de variación continua de velocidad, o a través de una 
caja de cambios con variación discontinua de velocidad. 


a) Regulación a presión constante en la salida 


En la figura 24-1 se representa el campo característico de un compresor cen- 
trífugo. La recta D F representa la demanda de presión constante a la salida. 
Mediante la variación de n puede obtenerse cualquier caudal entre los valores 
máximo y mínimo allí indicados. El esquema de regulación se indica en la figura 
24-6, sin tener en cuenta la línea de puntos b. 
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Fig, 24.5.- Grupo construido por FIVES LILLE-CAIL, Francia, que consta de 2 TC de aire y 
gas nitrogenado, una TV de condensación de 1500 kW de accionamiento, y una Lurbina de 
recuperación de calor de escape con destino a Societé Chimique de la Grande Paroisse. 


b) Regulación a caudal constante 


Si la demanda de caudal se ha de mantener constante, por ejemplo. a un valor 
О; en la admisión, los diferentes puntos de funcionamiento se encuentran en la 
línea F'C de la figura 24-1, dentro de la zona estable 


En ambas regulaciones consideradas la presión o el caudal existente a la salida o 
en el Venturi ( Vent.) respectivamente envía al controlador un impulso de regula- 
ción correspondiente a este valor. Al mismo tiempo el aparato donde se ha prefi- 
jado la presión (regulación a presión constante; línea a en la figura) o el caudal 
(regulación a caudal constante; línea b en la figura) manda al mismo controlador 
un impulso correspondiente a este valor. El controlador según la diferencia ob- 
servada entre ambos valores actúa sobre el variador de velocidad, (1), 


Esta regulación es de gran rendimiento porque en ella no existe la pérdida 
de presión, y consiguientemente de potencia que se produce en la regulación 
por estrangulamiento: pero exige un accionamiento más caro de velocidad variable, 
(1) El fundamento del uso del Venturi como regulador es el siguiente: el caudal a través de un 
Venturi es aproximadamente proporcional a la raíz cuadrada de la diferencia de presiones que 
en él se establece, Esta diferencia de presiones actúa a través de un diafragma produciendo el 
desplazamiento de la válvula de corredera que dirige el flujo de aceite al servomotor que actüa 
sobre el variador de velocidad, sobre la admisión del vapor, sobre la válvula de estrangula- 





miento del TC, etc 
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Fig. 24-6.—Regulación de un TC actuando so- 
bre el motor de accionamiento: a) para presión 
de salida constante (línea de regulación a en el 
esquema) b) para caudal volumétrico a la 
CONTROLADOR entrada constante (línea de regulación b). 





24.1.4. Regulación por orientación de los álabes fijos 


Con este tipo de regulación se consigue en cargas parciales un rendimiento in- 
termedio entre la regulación por variación del nümero de revoluciones y la regula- 
ción por estrangulamiento. La corona directriz de álabes orientables puede insta- 
larse a la entrada o a la salida. Al variar la orientación de los álabes se varía prác- 
ticamente la característica misma del compresor entre amplios límites; si la corona 
fija orientable se instala a la entrada, las pérdidas de choque en los álabes móviles 
disminuyen, y si se instala a la salida disminuyen las pérdidas de choque a la salida 
en dicha corona directriz. Este tipo de regulación se emplea tanto en los TC 
axiales como en los centrífugos. De ordinario se limita al primero o a los prime- 
ros escalonamientos, a causa de las complicaciones mecánicas. 


Citemos como ejemplo la TG industrial tipo 8 de BBC (en 1983 se ensayaba 
la primera unidad), en la cual opcionalmente se instala una corona de álabes fijos 
orientables a la entrada, que permite mejorar el rendimiento en carga parcial (1), 


24.1.1.5. Regulación por orientación de los álabes móviles 
Este tipo de regulación es el que se emplea en las TH Kaplan. 


Suele emplearse únicamente en los TC axiales. En los radiales en su lugar, si se 
trata de conseguir una mejora de rendimiento con respecto a la regulación por 
estrangulamiento, se utiliza el cierre parcial o total de algunos canales entre los 
álabes; pero aun este procedimiento mecánicamente tropieza con serias dificul- 
tades constructivas. 

La curva de rendimiento en función de Ор o caudal volumétrico a la entrada de 
un TC de álabes orientables es en realidad la envolvente de las curvas de rendi- 
miento parciales correspondientes a cada rodete especificado por un determinado 
ángulo « (véase la fig. 24-7). Al variar el caudal y orientar los álabes, todo sucede 
como si se cambiara el rodete por otro acomodado al nuevo caudal. De esta ma- 
nera se obtiene un tipo de curva n = f (Oc) altamente favorable. 


(1) “Revue Brown Boveri 70, 3/4 (1983) 126”. 
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En la figura 24-7 а = O representa la apertura normal del rodete, correspon- 
diente a su punto nominal o de diseño, los valores negativos a mayor o menor 
cierre de los álabes. y los valores positivos a mayor o menor apertura de los mis- 


mos. Este tipo de compresor encuentra aplicación en los altos hornos, túneles de 
viento, etc... 






Mot 
0,8 — Envolvente de las f 
curvas de rendimiento C 
0,6 para cada ángulo à pe 
0,4 © 
0,2 " 
£ 
Qe ( 
Fig. 24-7.—Curva de rendimiento total (envolvente) en función del ángulo Qde los L 
álabes en un TC axial de álabes orientables, t 
t 
Otra ventaja del tipo de regulación que estudiamos consiste en poder fácilmente | 
reducir la carga en el arranque del grupo, mediante el cierre de los álabes. а 
24.1.1.6. Regulación. por by-pass de uno o varios escalonamientos ' 
El esquema de esta regulación se indica en la figura 24-8, La válvula de by-pass f... 


es actuada por la presión a la salida o el caudal de entrada, según se desee. como 
puede verse en la figura. Al abrir la válvula de by-pass se obliene el caudal máximo 
con menor presión, porque uno o varios escalonamientos han quedado inactivos. 


Las pérdidas con este tipo de regulación son también menores que con la regula- 
ción por estrangulamiento. 


24.1.2. Regulación de los TC en la zona inestable 


Si la red ha de trabajar en la zona inestable del ТС acoplado a la misma, utili- 
zando alguno de los procedimientos que a continuación se indican. puede conse- 
guirse que el TC mismo funcione en la zona estable, y no se produzca el bombeo. 
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Fig. 24-8.—Regulación de un ТС por by-pass. 
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24.1.2.1, Regulación por expulsión de gas al exterior 


El caso más frecuente es aquél en que se trata de comprimir una cantidad varia- 
ble de aire contra una presión constante a la salida. Cuando G desciende al valor 
Gmin por debajo del cual el TC entraría en la zona inestable, y se produciría el 
bombeo (véase, por ejemplo, la figura 23-2), se abre automáticamente una vál- 
vula que pone en comunicación el conducto de impulsión con el exterior. Des- 
de ese momento el compresor sigue impulsando la misma cantidad de aire, La di- 
ferencia AG = Gmin — Gu (donde G, - gasto utilizado en la red) origina una pér- 
dida de potencia, tanto mayor cuanto menor sea el gasto utilizado; pero este 
último puede descender a cero sin peligro alguno. 


En los motores-TG con TC axial, el cual como ya hemos dicho es más sensible 
al bombeo que el radial, en el arranque con nümero de revoluciones inferior al 
normal se utiliza un método análogo para evitar el bombeo; con la sola diferen- 
cia, como se ve en la figura 24-9, de que la expulsión se hace no al final, sino 
en un punto intermedio de la compresión. 


E F Fig. 24-9.—Regulación de un TC por expulsión 
del gas en un punto intermedio. 


Así, por ejemplo, en la TG tipo 8 de la BBC citada en la Sec, 24 1.1 4 para pre- 
venir las inestabilidades en la puesta en marcha, el TC está provisto de dos válvu- 
las de extracción, colocadas después del segundo y quinto escalonamiento. 


241.2.2. Regulación por retorno del gas a la aspiración 


En este método de regulación, que puede verse en la figura 24-10, se hace re- 
tornar el gas a la aspiración, a veces a través de un difusor para recuperar la ener 
gía cinética y/o de un refrigerador para reducir el trabajo en la ulterior com- 
presión. En este caso la pérdida de potencia es igual que en el anterior; pero el 
gas no se pierde, lo que presenta interés cuando el gas es costoso o venenoso. 


Fig. 24-10.—Regulación de un TC por retorno 
E F del gas a la aspiración, 
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241.2.3. Regulación por desconexión del TC de la red 

A este tipo de regulación se refieren los siguientes procedimientos, empleados 
cuando el gasto exigido disminuye: 

a) Desconexión sucesiva, uno tras otro, de varios TC conectados en paralelo a 
una misma red. 

b) Desconexión del TC, si la demanda es tan pequena que ésta puede satisfa- 
cerse con el gas previamente suministrado а un calderín. 

c) Desconexión, en los TC de doble aspiración, de una de las aspiraciones, con 
lo cual además la presión suministrada es mayor; lo cual puede constituir una gran 
ventaja en las condiciones de servicio mencionadas. 


24.2. Regulación de las TV 
24.2.1. Introducción 

Monitores de control v vigilancia automática 

Para evitar los enormes gastos que ocasionan las averías y la puesta fuera de ser- 
vicio de los grandes turbogeneradores se han multiplicado en las centrales tér- 
micas modernas los aparatos de control, de seguridad y de protección. En el 
esquema simplificado de la figura 24-11 se han indicado sólo los controles más 
importantes. 


o— —, 





RECALENTADOR 

Fig. 24-11.—Puntos normales de control en una TV: 1. cuentarrevoluciones; 2, medidor de 

excentricidad del rotor; 3. medidor de posición del rotor; 4. vibrómetro; 5, presión, tempera- 

tura y alarma del aceite del cojinete; 6. medidor de expansión diferencial; 7. temperatura y 

presión en el cierre laberíntico; 8. presiones a la entrada de las toberas; 9. registrador de posi- 

ción de la válvula de admisión y velocidad del regulador; 10. medidor de flujo, presión y tem- 
peratura; 11, presión y temperatura de las tomas de vapor. 


-~ ey 
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Los esfuerzos térmicos y expansiones por ellos producidos, así como las vibra- 
ciones, ño deben exceder los valores permisibles. Los aparatos detectores de 
vibraciones muestran los estados peligrosos de funcionamiento con tiempo para 
poderlos evitar sin necesidad de poner la máquina fuera de servicio. La electró- 
nica juega un papel importante en transmisores a distancia y registradores de 
todo tipo. 


Crece el interés por el funcionamiento en bloque de una central con TV total- 
mente automatizada, incluyendo los procesos complicados de arranque y parada, 
con economía y seguridad máximas. El control semiatomático de la puesta en 
marcha se realiza desde un pupitre especial, dotado con instrumentos apropiados 
situado junto a la turbina o en el despacho de control. 


El número de los procesos que se regulan y controlan en las centrales térmicas 
modernas es muy elevado y crece a medida que aumenta la potencia de las uni- 
dades. Al disminuir el personal de vigilancia se multiplican los puntos de control 
automático, 


Se utilizan termógrafos, manógrafos, etc... que registran hasta 12 variables dis- 
tintas. Otras veces el registrador salta automáticamente de registro lento a registro 
rápido, cuando surge alguna anormalidad en el funcionamiento; de manera que al 
mismo tiempo que se producen las señales acústicas y Ópticas de alarma, se regis- 
tra todo el proceso: presión de aceite, apertura de las válvulas, número de revo- 
luciones, etc...: a fin de poder localizar inmediatamente la causa. 


Regulación 


Por lo que respecta a la regulación misma en las centrales térmicas de vapor se 
pueden prever regulaciones independientes de la caldera y TV, o pueden acoplar- 
se ambas regulaciones en bloque. Modernamente se tiende a esto ültimo. La téc- 
nica de la regulación en bloque de las centrales térmicas se halla en la actualidad 
en pleno desarrollo. 


Gran nümero de magnitudes que se controlan y regulan son función de la 
carga; así por ejemplo, los flujos de agua de alimentación, combustible, aire y 
vapor. Otras como la temperatura del vapor vivo son independientes de la misma, 


El siguiente cuadro contiene las magnitudes más importantes que suelen regu- 
larse en los diferentes elementos que integran una central térmica de vapor. 


En la figura 24-12 puede verse un esquema simplificado de una central térmica 
de condensación, en la cual se regulan y controlan entre otras las siguientes varia- 
bles: gasto de agua de alimentación; temperatura del vapor vivo, velocidad de 
embalamiento; admisión de vapor en la turbina, temperatura del vapor después del 
recalentamiento, niveles de agua en diferentes puntos, gasto de combustible, etc... 


El campo de control y de la regulación es tan extenso, que aun dejando a un 
lado, porque no toca directamente el tema de este libro, el estudio de los sistemas 
y aparatos de control y limitándonos a la regulación de las TV, hemos de remitir 
al lector a los libros que se consagran específicamente a este tema para el estudio 
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Fig. 24-12,—Esquema simplificado de regulación de una central térmica de condensación. 
Signos convencionales: @ se abre al aumentar la magnitud regulada; O idem al disminuir; 
+ se abre cuando se excede el valor prefijado; —e regulación de temperatura; —O idem de 
presión; — idem de nivel; - - - - - aire;—— vapor; agua; - - - - - señal de medida, control о 
regulación, En la figura además: 1. válvula de agua fría para regular la temperatura del vapor 
vivo; 2. válvula de doble misión, en el arranque pone en by-pass la parte de AP y en caso de 
descenso brusco de la carga expulsa el exceso de vapor (papel análogo al del orificio obturador 
en las centrales hidráulicas); 3. válvula de regulación de la TV; 4. dispositivo de seguridad de 
cierre rápido; 5, regulación de temperatura para refrigeración del vapor; 6. bomba regulada 
según el G de la TV; 7, válvula de arranque de baja presión; 8 y 9. controladores de nivel del 
condensado de los precalentadores de baja y alta presión respectivamente. 
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Parte de la instalación Magnitud que se regula 


Caldera Gasto de agua de alimentación 
Gasto mínimo idem 
Gasto de combustible 
Gasto de aire 
Relación combustible/aire 
Presión en el hogar 
Distribución del vapor 
Presión de vapor vivo 
Temperatura de vapor vivo 
Presión de vapor en recalentador intermedio 
Temperatura 
Nivel de agua 


Presión en el recipiente de agua de alimentación 
Temperatura en el refrigerador 

Valor p H 

Estado del agua en el precalentador 

















Red de vapor y de agua 


de la sensibilidad, estabilidad y comportamiento dinámico de los sistemas de 
regulación (1). 



















Presión de admisión 
Presión en el condensador 
Número de revoluciones 
Potencia efectiva 









Tensión 
Potencia reactiva 
Factor de potencia 







Potencia 
Frecuencia 










Estudiaremos en primer lugar los métodos de regulación de potencia que entran 
en juego prácticamente en cualquier tipo de regulación de la TV, cuyo estudio 
está íntimamente ligado con el realizado en la Sec, 23.2 sobre el funcionamiento 
de las TV fuera del punto nominal. Finalmente estudiaremos con extensión dos 


(1) Un resumen de los métodos modernos de regulación y automatización de las centrales 
eléctricas se encuentra en el artículo de SCHMIDT, Н. y ZILLICH, H., Regelungs- und Automa- 
tisierungstechnik, “BWK 36, 4 (1984) 170-174” con 68 citas bibliográficas, Sobre el empleo de 
la microelectrónica en las centrales termoeléctricas puede consultarse WETZL, R., Mikroelek- 
tronik in Kraftwerken-Erwartungen und Anforderungen des Betreibers (La microelectrónica en 
la demanda de las centrales y exigencias de los utilizadores), "ВМК 37, 6 (1985) 239-243”. 
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objetivos de la regulación que se presentan más frecuentemente: la regulación de 
la velocidad y la regulación de la presión, y finalmente aduciremos algunos ejem- 
plos de realización práctica de los sistemas de regulación. 


24.2 2. Métodos de regulación de la potencia de la TV 


Cuando se quiere mantener un nümero de revoluciones constante (TV que 
acciona un alternador); cuando se quiere mantener constante la presión a la salida 
o el gasto de un TC o bomba (TV que acciona una de estas máquinas); o se quiere 
mantener una misma presión en el escape de la turbina misma (TV de contrapre- 
sión) o en un cierto punto de la turbina (TV de toma intermedia), es preciso 
regular la potencia de la turbina. Esta regulación ha de ser económica en el fun- 
cionamiento y/o en la instalación. 


La potencia útil de la TV se expresa así 
Р, P G Y, Mot 


El Mo Se procura mantener lo más elevado posible en la regulación. Para dis- 
minuir P, se puede actuar sobre el salto a.i. Y, , sobre el gasto G, o sobre ambas 
cosas simultáneamente. En este hecho se fundan los tres métodos clásicos de re- 
gulación que pasamos a estudiar, al cual añadiremos el cuarto método de regu- 
lación por "by-pass" mucho menos empleado: 


a) Regulación por estrangulamiento o regulación cualitativa. 


En ella para disminuir la potencia se produce un estrangulamiento, que provoca 
la disminución de Y, y simultáneamente la disminución de G. 


b) Regulación por variación del grado de admisión o regulación cuantitativa, 


Para disminuir la potencia se varía el grado de admisión, que provoca la dismi- 
nución de G. 


c) Regulación mixta por estrangulamiento y variación del grado de admisión 
simultáneamente. 


d) Regulación por “by-pass” de uno o varios escalonamientos. 


24.2.2.1. Regulación por estrangulamiento o regulación cualitativa 


Para disminuir la potencia por este método se cierra la válvula de estrangula- 
miento situada a la entrada en la turbina. El salto a.i. disminuye según se ve en la 
figura 24-13-b. A esta disminución del salto entálpico se debe el nombre de regu- 
lación cualitativa, que suele emplearse para este tipo de regulación. 


En la figura 24-13-a puede verse un esquema de este tipo de regulación, y en la 
figura 24-13-b el proceso en el plano hs. En este esquema V, es la válvula general 
de admisión, que se abre del todo o se cierra del todo con accionamiento manual 
(pequeñas turbinas) o motorizado. V; es la válvula de estrangulamiento que 

. regula la carga y que excepto en las pequeñas turbinas es accionada por un servo- 
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la) 
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Fig. 24-13.—Regulación cualitativa: a) esquema de la regulación; 
b) proceso en el plano hs. 


motor de aceite, mandado a su vez generalmente por el regulador de velocidad. 
En la válvula V, el vapor sufre un pequeño laminado constante, desde la presión 
1 Ї 1 
ре а Іа ре. y еп la válvula V; un laminado mayor o menor según la carga (en 
la figura hasta la presión . о bien hasta la presión Paz). Aún en la carga de 
Al 2 

diseño la presión a la entrada de la primera corona fija pa =“ 0,95 pg (véase dise- 
ño 3, página 425). 


El consumo específico de vapor, según la Ec. (3-14) será: 


_ 3600 3600 ү kg 
de -h s! 


d. 
Pa/G Y; то; 
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el cual aumenta al disminuir Y, y Mot con el estrangulamiento (en la figura 
24-13-b Ү, < Y, €Y,). 


Este método tiene la enorme ventaja de su sencillez y buen precio; pero es an- 
tieconómico en su funcionamiento, porque la estrangulación empeora el rendi- 
miento. Otra ventaja de este método consiste en que, al disminuir la densidad del 
vapor p a la entrada del rodete con el estrangulamiento, disminuyen las pérdidas 
por ventilación y rozamiento de disco [véase la Ec. (6-22)]. 

La disminución del gasto de vapor en función de la presión de entrada sigue la 
ley del cono de Stodola, y si se supone además la presión a la salida de la turbina 
aproximadamente constante, seguirá una ley hiperbólica. 


a) Turbinas de condensación 


En ellas, como ya se dijo en la Sec. 23.2.1 la presión de salida pk = Оу la hi- 
pérbola degenera en una recta. En las turbinas de condensación se verifican las 
cinco leyes mencionadas en dicha sección. 


A consecuencia de la cuarta ley aducida en la página 923 la relación de ex- 
pansión sólo varía prácticamente en el último o últimos escalonamientos. En 
efecto, en el primer escalonamiento la presión inicial es menor a consecuencia del 
laminado; pero la presión final del escalonamiento baja, luego el salto no varía 
sensiblemente, y así sucede en los restantes escalonamientos intermedios. De esta 
manera al disminuir la carga, la potencia de la turbina se reparte por igual en los 
primeros escalonamientos siendo mucho menor la del último. 


b) Turbinas de contrapresión 


En estas turbinas la presión final p, +0. Las relaciones son más complicadas, 
pero se sigue verificando la ley del cono. Es preferible, como ya se dijo en la Sec. 
23.2.1, escoger las escalas de los ejes de manera que e! cono del gasto sea circular. 


Siguiendo el procedimiento desarrollado por Hieldl vamos a obtener la relación 


G Ys 
— y =—= donde los valores sin el subíndice N se refie- 


Pan ^ бм Yon 

ren a una carga parcial, y los valores con subíndice N a la carga nominal o de di- 
seño; Pa es la presión de entrada variable con el estrangulamiento, y Pan la 
presión de entrada en el punto nominal. 





que existe entre 








G 
а) Relación entre Ра y — 
Рам Gn 
"^ | i | 
Despejando Pr en la Ec. (23-6) teniendo en cuenta la Ec. (23-7) se obtiene: 
AN 
E 
G 2 EN „рд 2 
ra = VE) Р-р Р + = (24-1) 
Pan Gu PAN PAN 
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Esta ecuación se ha expresado gráficamente en la figura 24-14. 
Pa 
Рам 
° TE Ld ge 
TH OTO MAI 
tiia 











+4 











0,5 05 
0,6 
02 
0,8 
09 
1 





0 G/Gy 
Fig. 24-14, Expresión gráfica de la Ec, (24-1). 


Pa Y, 


B) Relación entre 
Pan Yon 





En carga nominal, asimilando el vapor de agua a un gas perfecto, 





Y 
Y ¿y = Fi (Pan Van — Рум Мм) (24-2) 


donde para y se tomará el valor apropiado de la tabla 7-1, página 256; y a carga 
parcial 


Y, = T (Pa Va — ру vj) (24-3) 


En el gas perfecto al ser h — cte (estrangulamiento) será también T — cte, y por 
tanto: 


Pan Van = Pa VA 
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Además, siendo la expansión a.i., se verificará: 

Pan УТ = рум Ум (244) 

рд VX = ру уу (24-5) 


deduciéndose finalmente de las Ecs. (24-2) а (24-5): 





= - - (24-6) 


Con la Ec. (24-6), y utilizando la figura 24-14, se obtiene el gráfico de la 
figura 24-15. 

La gran pérdida inherente a este tipo de regulación la ha excluido tradicional- 
mente de las grandes instalaciones. Sin embargo, como la pérdida es tanto menor 
cuanto mayor es el salto, y éste suele ser muy grande en las TV modernas; en 
aquellas instalaciones destinadas a funcionar casi siempre con porcentaje de carga 
elevado como suele suceder en los grupos de gran potencia se emplea con frecuen- 





o -— 
Ys / You 


Fig. 24-15.Diagrama de la presión de estrangulamiento, gasto de vapor 
y salto entálpico en la regulación cualitativa. 
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cia hoy día este tipo de regulación, cuyos gastos iniciales a causa de su sencillez 
constructiva son mínimos. 


24.2.2.2. Regulación por variación del grado de admisión o regula- 
ción cuantitativa 


Idealmente en el método de regulación cuantitativa no se produce estrangula- 
miento alguno, y se reduce la potencia por disminución de G (de ahí el nombre 
de regulación cuantitativa), permaneciendo Y, invariable, 


Prácticamente se realiza en el primer escalonamiento de acción o en la doble 
Corona Curtis (dos escalonamientos de velocidad), con que suele iniciarse la ex- 
pansión en las TV modernas, disminuyendo gradualmente el grado de admisión, 
a medida que disminuye la carga. Este tipo de regulación sería imposible si todos 
los escalonamientos fueran de reacción porque los escalonamientos de reacción 
son esencialmente de admisión total. Esta corona sencilla o doble de admisión 
parcial se llama como se dijo en la Sec. 10.10.1, corona de regulación. La corona 
fija la forman conductos de expansión o toberas, que se distribuyen en segmentos, 
cuya admisión se hace a través de tantas válvulas como segmentos de toberas. Las 
válvulas se abren sucesivamente con un ligero solape en la apertura, de manera 
que a cada carga parcial, alguna o algunas de las válvulas se hallan totalmente 
cerradas y las demás totalmente abiertas, excepto una sola válvula que está parcial- 
mente abierta, si se trata de una carga intermedia, originándose sólo un pequeño 
estrangulamiento en la misma. En la figura 24-16 puede verse un esquema de 


Apertura 
de las 
válvulas 





a b с Сагда 


Fig. 24-16.—Regulación cuantitativa de una TV con cuatro válvulas alimentando cuatro seg 
mentos de toberas. Al pie de la figura el diagrama de apertura de las válvulas. 
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regulación cuantitativa con cuatro segmentos de toberas y cuatro válvulas. Al pie 
de la misma figura puede verse el diagrama de apertura de las válvulas en función 
de la carga. Cuando la carga alcanza el valor correspondiente a los puntos a, 
b y c la válvula siguiente empieza a abrir cuando la precedente aún no ha abierto 
por completo (solape en la apertura). 


La ley de apertura puede variar. En la figura 24-17, por ejemplo, la ley es más 
complicada que en la figura 24-16; pero más favorable, porque la disposición de 
los segmentos sucesivos en oposición diametral (por ejemplo, el segmento 2 dia- 
metralmente opuesto al 1), produce un calentamiento más homogeneo del rótor, 
уа que como se ve en el esquema de apertura las válvulas М; y V2 se abren simul-.. „= 
táneamente, evitando el calentamiento unilateral en las pequeñas aperturas. «$ і 
Sin embargo, la realización práctica de esquemas como el de la figura 24-17 hes 


Apertura 
de las 


válvulas 





7x 
ў 





Fig. 24-17.—Esquema de regulación cuantitativa con seis segmentos de toberas, y apertura í 
simultánea de las válvulas 1 y 2 (véase esquema de apertura) para conseguir un calentamiento .. 2% 
más homogéneo del rotor, 





resulta excesivamente complicada. Modernamente en las turbinas con tempera- 
tura de entrada muy alta se utiliza sólo la división del primer sector en dos dia- 
metralmente opuestos. Es muy comün la división de la corona en cuatro seg- 
mentos. En las turbinas modernas de gran potencia se llega a un máximo de 10 
segmentos, (Véase la figura 24-18), 


24.2.2.3. Regulación mixta 

La regulación mixta es una combinación de la regulación cualitativa y cuan- 
titativa. 

Estrictamente hablando la regulación descrita en la sección anterior no es me- 
ramente cuantitativa. La curva de P, en función de G de la regulación cuantitati- 
va ideal es evidentemente una recta, como puede verse en la línea de puntos de la 
figura 23-11. La curva real de la regulación cuantitativa (línea continua en la mis- 
ma figura) se aparta de la línea recta, debido al estrangulamiento que se produce 
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TRADAS 
VAPOR 


CAMARA DE 
LAS TOBERAS 


ROTOR 





Fig. 24-18. —Entrada de alta presión de una TV Westinghouse con los segmentos de toberas 
de regulación. 


en la válvula abierta. En los valores particulares de la carga, para los cuales todas 
las válvulas están totalmente abiertas o totalmente cerradas (puntos a, b, cy d 
sobre la figura), la curva real en la regulación cuantitativa coincide con la ideal, 
Estrictamente hablando la regulación por variación discreta del grado de admi- 
sión es regulación mixta. La regulación cuantitativa ideal exigiría variación conti- 
nua del grado de admisión. e infinito número de válvulas, 

Corrientemente el nombre de regulación mixta se aplica a una combinación 
sucesiva de los dos tipos de regulación cualitativa y cuantitativa real tal como 
han sido descritos en las dos secciones anteriores. En la regulación mixta, en la 
proximidad de la carga normal, que es la zona más frecuente de funcionamiento, 
la regulación se hace cuantitativamente, variando el grado de admisión, con lo 
cual se consigue que en esta zona la turbina trabaje siempre con buen rendimien- 
to; mientras que al pasar a cargas menores que el 50%, la regulación se hace cuali- 
tativamente por estrangulamiento de la válvula principal, con lo cual se consigue 
una simplificación de la instalación. 


24.2.2.4. Regulación por by-pass de uno o varios escalonamientos 


Este tipo se utiliza en la sobrecarga de la TV por encima de la carga normal, Al 
aumentar la potencia exigida a la TV por encima de la carga normal se abre la vál- 
уша V; de la figura 24-19, con lo cual entra vapor vivo (después de sufrir una 
estrangulación en dicha válvula) en un punto intermedio directamente sin pasar 
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Fig. 24-19 .—Regulación de TV por by-pass de algunos escalonamientos. 


por los escalonamientos interiores. Lo más frecuente es puentear sólo el escalona- 
miento de regulación. Así aumenta la potencia de la turbina, aunque las pérdidas 
son grandes. 


Todos los métodos de regulación pueden combinarse de múltiples maneras. 
Así por ejemplo, en las turbinas marinas se ha utilizado el esquema siguiente: los 
segmentos de toberas están provistos de válvulas de accionamiento manual, que 
se abren totalmente o se cierran. La regulación en las cargas intermedias se hace 
por el contrario automáticamente por la válvula estranguladora única que precede 
a las anteriores. 


Asimismo en las TV de gran potencia pertenecientes a una misma red puede lo- 
grarse una estrangulación mínima regulando de manera que en cada grupo tur- 
bo-generador las válvulas de los segmentos de toberas estén siempre totalmente 
abiertas o totalmente cerradas, lográndose así una explotación de la red con 
óptimo rendimiento. 


La regulación en algunos casos puede ser reducida al máximo. Así en las cen- 
trales combinadas de TV/TG sin quemadores en la caldera de recuperación, la 
cual funciona meramente con el calor de escape de la TG, la potencia se regula 
solamente en la TG. La TV produce siempre exactamente la potencia resultante 
del calor de los humos de la TG. La regulación se consigue pues unicamente 
mediante la variación del caudal de combustible, que alimenta las TG. La TV 
carece por completo de corona de regulación. (1). 


24.2.3. Fines de la regulación 


El fin u objetivo más frecuente de la regulación en las TV es mantener constan- 
te el número de revoluciones. 


(1) “Revue Brown Boveri 69, 11 (1982) 367”. 
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Otro objetivo muy frecuente de la regulación es mantener constante la presión, 
por ejemplo, en la toma intermedia de una turbina de extracción. Otras veces se 
trata de mantener constante la potencia, el gasto y, raras veces en las TV, la 
temperatura. 


24.2.3.1, La regulación para mantener un número de revoluciones 
constante 


El ejemplo más importante de este tipo de regulación es el de la regulación de 
la TV acoplada a un generador en una central termoeléctrica. 

El generador puede trabajar aislado o en paralelo, alimentando una red común. 
En el primer caso la ТУ se regula en función de la carga de la red. En el segundo 
caso es preciso mantener bien fija la frecuencia de la corriente, que en Euro- 
pa es de 50 cps (en América 60 cps). La regulación de la frecuencia se traduce en 
la TV en la regulación del número de revoluciones. En el caso más frecuente, la 
TV está acoplada a alternador de un par de polos y deberá girar a 3000 rpm, que 
es la frecuencia de la corriente en cpm. El mando automático de la regulación 
corresponde al regulador de velocidad, el cual acciona la válvula general de admi- 
sión del vapor (regulación cualitativa) o las válvulas de las toberas (regulación 
cuantitativa), directamente en la regulación directa (caso muy poco frecuente 
aún en las TV pequeñas) o indirectamente en la regulación indirecta. En este 
último caso el regulador acciona meramente una válvula de corredera, que deja 
paso al aceite a presión, que mueve el servomotor, el cual acciona la válvula 
de admisión. 

En el caso de una ТУ que trabaja aisladamente al disminuir la carga aumenta el 
número de rpm. Las masas del regulador se separan y este movimiento provoca el 
cierre de la válvula. Lo contrario sucede en el caso de un aumento de la carga. 


Si se trata de dos o más turbinas que trabajan en paralelo hay que atender a la 
curva del nümero de revoluciones de cada turbina en función de la carga, de- 
nominada característica del número de revoluciones, que para ser estable no 
debe ser horizontal. 


Cuando dos turbogeneradores funcionan en paralelo (figura 24-20) han de girar 
exactamente al mismo número de revoluciones. Este varía al variar la carga. Cuan- 
do esto ocurre ambas turbinas a y b se distribuyen la carga según sus respectivas 
líneas características. Supongamos, figura 24-20, que inicialmente, cuando n=n,, 
la carga total P, se distribuye por igual entre las dos turbinas, siendo: 


P, =Pa Py 


Si la carga disminuye a Р, <P, el número de revoluciones aumenta hasta пз. 
La carga de la máquina a, cuya característica К, tiene menor pendiente ha dis- 
minuido mucho más que la de la máquina b. 


Si la carga disminuyera de manera que el nümero de revoluciones subiera hasta 
пз, la turbina a marcharía en vacío y la b soportaría toda la carga. Actuando 
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Fig. 24-20.—Reparto de cargas en dos turbinas funcionando en paralelo, según sus 
s características de números de revoluciones, 


sobre el variador de velocidad del regulador en la turbina a puede variarse su carac- 
terística hasta К; de manera que la carga vuelva a repartirse por igual entre las dos 
turbinas; o bien, actuando sobre el variador de ambas turbinas a la vez obtener 
con cualquier carga el mismo número de revoluciones inicial n, (regulación 
isódroma). 


De esta manera puede conseguirse que la turbina b, por ejemplo, actúe como 
turbina de carga base y la a como turbina de carga punta. Para ello la pendiente 
de la característica de la turbina b ha de ser lo más elevada posible y lo contrario 
sucede en la característica de la turbina a. En el límite puede ser horizontal la ca- 
racterística de la turbina a (regulación astática) En este caso la turbina a no 
participa en la variación de la carga; pero sólo una máquina de una red puede 
tener regulación astática. 


El variador del número de revoluciones accionado manualmente o con motor, 
permite mantener la frecuencia rigurosamente constante, 


La regulación isódroma en las centrales modernas mantiene rigurosamente 
constante la frecuencia de la red. En una regulación isódroma el estatismo es cero, 
el cual se define: 
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Fig. 24-21.—Regulador de velocidad de la firma 
Hartung und Kuhn, 








donde n, número de revoluciones en vacío o carga nula; 
Паш — número de revoluciónes mínimo a carga máxima; 


— _ n, + Nmin А : ; 
n = — — пітего de revoluciones medio. 


2 


El regulador isódromo actúa sobre el dispositivo de variación de velocidad a 
través, por ejemplo, de un electromotor situado en la sala de control, desplazan- 
do la característica de revoluciones de la turbina, de manera que para toda carga 
corte a la línea 5 — O. A esta regulación isódroma se tiende hoy día, porque una 
frecuencia de la red sin fluctuaciones sobre el valor nominal es exigida por los 
aparatos tales como relojes síncronos, etc... que se conectan a dicha red. 


24.2.32. La regulación para mantener una presión constante 


El segundo fin de la regulación en orden de importancia es mantener una pre- 
sión constante. Así, por ejemplo, modernamente en la regulación en bloque (es 
decir, de la caldera, turbina, etc., como formando un bloque único), en los grupos 
de carga base la regulación tiende a mantener constante la presión a la entrada de 
la turbina; cuando dicha presión disminuye, porque disminuye por cualquier cau- 
sa la producción de vapor, la válvula de admisión se cierra, con lo que el gasto de 
la turbina disminuye, hasta que la presión de entrada vuelve al valor prestablecido 
(véase el esquema de la figura 24-22). El regulador de presión que actúa a la 
entrada de la turbina mantiene constante la presión de la caldera, lo cual es muy 
ventajoso para el funcionamiento de la misma, cuya presión no sufre así oscila- 
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Fig. 24-22.—TV con regulación de la presión de en- 

trada. En esta figura y en las figuras 24-23 y 24-25. 

la línea de puntos representa como en otras 

figuras semejantes de este libro senal de control o 

regulación; O se abre al aumentar la magnitud que 

se regula; O se abre al disminuir la magnitud que 
se regula, 








ciones con la carga. La cantidad de vapor que deja pasar la válvula no coincide 
con la que necesita la red. Por eso, si hay que mantener la frecuencia, estas tur- 
binas han de funcionar en paralelo con otra que haga frente a las oscilaciones de 
la carga; o bien una red independiente se hace cargo de estas oscilaciones. 

Las figuras 24-23, 24-24 y 24-25 representan otros esquemas de regulación por 
presión utilizados en las TV. 

El esquema de la figura 24-23 mantiene constante la presión en la toma inter- 
media de la TV, que de otra manera variaría con el gasto y la carga. En la figura el 
regulador de velocidad regula la válvula de admisión y el regulador de presión la 
válvula situada en la toma de vapor. El inconveniente de este esquema es que 
cualquier cambio en la velocidad o en la presión de extracción pone en movimien- 
to ambas regulaciones, con lo que aumentarán las oscilaciones. 

, 





Fig. 24-23.—TV con regulación de la presión en la toma intermedia. 


Esto se evita con el esquema de la figura 24-24, en el cual ambos reguladores de 
velocidad y de presión pueden actuar tanto sobre la válvula de admisión como 
sobre la válvula de la toma intermedia; pero de tal manera que el regulador de ve- 
locidad mueva ambas en un sentido (apertura o cierre); mientras que el regulador 
de presión al abrir una válvula cierra la otra. 


Este esquema se complica si hay que regular varias presiones en las TV de 
extracciones múltiples. 
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Fig. 24-24.—TV de extracción con regulación combinada de velocidad y presión 
de extracción para evitar oscilaciones. 


En el esquema de la figura 24-25 se trata de regular una turbina de contra- 
presión manteniendo constante la contrapresión o presión a la salida de la turbina, 
aunque varfe la carga. Este esquema posee además una válvula reductora de pre- 
sión en paralelo. El regulador deja pasar por la válvula exactamente la misma 
cantidad de vapor que se utiliza en la red. 


Advirtamos finalmente que en vez de mantener la presión constante puede re- 
gularse también una TV regulando precisamente en la caldera. En este caso las 
válvulas de admisión permanecen abiertas y al variar la potencia se hace variar la 
presión en la caldera. Otra veces se combina con la regulación de la caldera el 
cierre de las válvulas en función de la carga. 


24.2.4. Aparatos de regulación 


Para completar lo dicho, y facilitar la lectura de los esquemas de regulación que se expon- 
drán más adelante, diremos algo sobre los dos aparatos que constituyen el cerebro de las regu- 
laciones a velocidad o a presión constante, estudiadas en las dos secciones precedentes, a saber, 
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Fig. 24-25.—TV con regulación de la contrapresión y 
una válvula reductora de presión en paralelo, 





el regulador de velocidad y el regulador de presión. Junto con estos aparatos estudiaremos tam- 
bién brevemente el limitador de velocidad, aparato de seguridad del cual no se suele prescindir 
en las TV. Las figuras 24-26 a y b corresponden a tipos característicos de válvulas de cierre 
y regulación (cualitativa). 


Regulador de velocidad 


En la figura 24-27 se aducen algunos esquemas de regulador de velocidad, La figura 24-27-a, 
representa el primitivo regulador de masas, El eje del regulador, en éste como en los restantes 
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Fig. 24-26.—a) Válvula combinada de cierre de emergencia y de regulación, para los cuerpos 
de alta presión (2 válvulas por cuerpo) de las TV de 660 MW de AEI Turbine-Generators Ltd., 
Inglaterra, b) Válvula combinada análoga a la anterior para los cuerpos de media presión (2 
válvulas por cuerpo) de la mismas turbinas, En ambas figuras tanto la válvula de emergencia 
como la de regulación son de asiento sencillo, y mecánicamente independientes (así la obstruc- 
ción de una no lleva consigo la obstrucción de la otra) y de diseño aerodinámico, con lo cual se 
ha conseguido reducir en un 0,35% el consumo específico de calor. Nótese la reducción del 
número de unidades a dos por cuerpo; lo que simplifica el sistema y reduce el trabajo de 
mantenimiento. 
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esquemas, gira exactamente a la velocidad del rotor de la TV, o a una velocidad múltiplo de 
la misma, mediante un motor síncrono. Al aumentar la velocidad de la TV, porque disminuye 
la carga y el par motor se hace mayor que el par resistente, las bolas se separan y el manguito 
del regulador m se desplaza hacia arriba. Si la carga aumenta, el par motor es deficitario, la 
turbina se decelera, las bolas bajan, y el manguito se desplaza hacia abajo, El movimiento del 
manguito del regulador provoca la regulación. Hoy dfa este esquema no se realiza en la prác- 
tica, a causa de su poca sensibilidad asociada con las masas grandes de las bolas, 


Ap е ‚ im za 
(a) (b) (с) 


Eje dela 
SK turbina Aceite a presión 
m7 : [um 
-9- 


е 

(9) (е) 

Fig. 24-27.—Tipos де reguladores de velocidad: а) regulador primitivo de bolas; b) ус) regula- 
dores de resorte; d) regulador axial; e) regulador hidráulico. 


Los reguladores b, c y d de resorte y el e de aceite a presión corresponden a esquemas 
hoy día en uso. 


La figura 24-28 muestra un tipo de regulador utilizado en las TV AEG para números de 
revoluciones comprendidos entre 3000 y 9000 rpm. 


En el regulador de la figura 24-29 también de la AEG en lugar de un resorte como en la 
figura 24-28 se preven dos Ву y Вз, de los cuales el Ra corresponde al variador de velocidad 
o al variador de la potencia en la marcha en paralelo, 


La figura 24-21 representa un regulador de gran sensibilidad construido por la casa Hartung 
und Kuhn y usado por gran número de constructores. Puede construirse para instalación ho- 


Fig. 24-28.—Regulador de velocidad AEG para número 
de revoluciones elevado. 
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Fig. 24-29 .—Regulador de velocidad AEG. 


rizontal y vertical. Las dos bolas se mantienen en posición por resortes y palancas sin guía de 
deslizamiento. 


El regulador puede actuar directa o indirectamente. 


En la regulación directa, como puede verse en la figura 24-30, la energía necesaria para la 
apertura de la válvula proviene de la fuerza centrífuga del regulador, Esta fuerza es tan peque- 
ña que el uso de la regulación directa es excepcional, y en todo caso sólo para las microturbinas 
(de 1 a 5 kW), En la regulación indirecta, como puede verse en la figura 24-31 la energía pro- 
viene no del regulador; sino de una fuente auxiliar (motor eléctrico que acciona la bomba de 


presión de aceite no representada en la figura). El regulador simplemente mueve la corredera 
que deja paso al aceite a presión (válvula hidráulica amplificadora). 


La palanca de reposición (PR en la figura 24-31) constituye el servo de la regulación, Ella 
es movida por el mismo vástago del servomotor, y repone la corredera en posición de cierre, 
permitiendo así una univocidad entre la posición de la válvula (grado de carga) y la velocidad 
de la turbina, y consiguientemente la posición del regulador de velocidad. 


Fig. 24-30.—Esquema de regulación 
directa de una TV: RV: regulador de 
velocidad; VV: variador de velocidad; 
VR: válvula de regulación; T: turbina; 
E: admisión; A: entrada en el rodete, 
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Fig. 24-31.—Regulación indirecta (cuantitativa) de una TV, El vapor sufre un laminado de 

E a E' y A. VMI y VM2: válvulas manuales; RV. regulador de velocidad; PR. palanca de reposi- 

ción; VA: válvula de admisión. VCR: válvula de cierre rápido; C: válvula de corredera; S. servo- 
motor. 


Regulador de presión 


Nos limitaremos a describir el tipo de regulador de presión que se representa en la figura 
24-32, en el que pueden verse las características esenciales de cualquier regulador de presión. 
El elemento sensible a la presión es el fuelle metálico 1, sobre el cual a través del tubo 2 actúa 
la presión que se desea mantener constante, a la entrada, salida o en un punto intermedio de 
la turbina, El volante 3 sirve para variar la tensión del resorte, con el cual se fija el valor de 
la presión que se desee, El vástago mueve una válvula de aceite amplificadora de presión y un 
servomotor que realiza la maniobra de regulación, También puede realizarse la maniobra por 
transmisión mecánica. 


Limitador de velocidad 


La TV es una máquina de rpm normal elevado. Las TV de condensación de las centrales 
térmicas giran a 3000 rpm en Europa y las pequeñas TV destinadas a accionamiento de TC, 
etc... giran a velocidades hasta 16000 rpm y aún mayores, Por razones de resistencia este 
número de revoluciones no puede exceder un cierto % de su valor nominal, Por eso las TV 
suelen ir equipadas por un limitador de velocidad, el cual para automáticamente la turbina 
cuando por cualquier causa su velocidad excede un 10% aproximadamente de la velocidad 
normal. La velocidad de una TV sin carga y a plena admisión por fallo del sistema de regula- 
ción se denomina velocidad de embalamiento. Para que la TV no alcance esta velocidad, que 
puede producir una seria avería mecánica, se instala el limitador de velocidad. 


El mismo regulador de velocidad puede servir de limitador de velocidad. Este es el caso 
de las TV marinas, que rara vez se equipan con regulación automática, actuando el regulador 
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Fig. 24-32, — Regulador de presión. 





de velocidad sólo como limitador de sobrevelocidad, porque en alta mar en marcha de cru- 
cero no se necesita regulación, y si esta se precisa se realiza manualmente. (Véase Sección 
24.2.2,4), 
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Fig. 24-33.—Dispositivo de Rateau contra el embalamiento. 
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Fig. 24-34,—Esquema de regulación de una TV de extracción. 
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se calcula fácilmente. En el momento del disparo debe existir una resultante R entre la fuerza 
centrífuga C y la fuerza del resorte K tal que, siendo m la masa del bulón 


К=С –- К= т (5 + х) o? —k(f+x)>0 


de donde se calcula f. 


El dispositivo de Rateau, aplicado por ejemplo a una TV, gira con la velocidad de ésta y al 
embalarse la TV el bulón sobresale y acciona una válvula de corredera que permite la entrada 
del aceite al servomotor, que cierra la válvula de ad misión del vapor. 


24.2.5. Esquemas de regulación 
24.2.5.1. Esquema de regulación de una TV de extracción 


En la figura 24-34 puede verse un esquema apropiado al caso. Si el gasto de va- 
por permanece constante, y la carga de la turbina aumenta, el número de revolu- 
ciones disminuye, baja el punto 1 simultáneamente con el manguito del regulador 
de velocidad, y 2 y 3. Las correderas 4 y 5 bajan, y dejan entrar aceite a pre- 
sión por debajo de los servomotores 6 y 7, dejando libre simultáneamente el esca- 
pe en la parte superior. Se levantan las válvulas 8 y 9; el gasto a través de los esca- 
lonamientos de AP y BP aumenta hasta que las potencias se equilibran de nuevo. 
Por medio de 3 y 10 vuelven las correderas a la posición neutra (retroalimenta- 
ción). Si la carga disminuye el proceso se repite en sentido inverso, cerrándose 
ambas válvulas. 


Si la potencia no varía, pero aumenta el consumo de vapor, desciende la pre- 
sión antes de los escalonamientos de BP, el émbolo del regulador de presión 11 
baja, y mueve la caja 12 de la corredera 4 hacia arriba y la caja 5 de 13 hacia 
abajo. La presión de aceite abre más la válvula de vapor vivo 8, y cierra la válvula 
9, y con ambas palancas 3 y 10 se verifica la reposición (retroalimentación). Si 
el gasto de vapor disminuye, se verifica el proceso contrario. 


24.2.5.2. Esquema de regulación de una TV de condensación TML 


La figura 24-35 representa un dibujo semiesquemático del sistema de regulación con el cual 
se han equipado las TV de condensación fabricadas en los Talleres Metalúrgicos de Lenin- 
grado y otros talleres de la URSS, de las series denominadas BK-100-2, BK-50-1 y BK-25-1. 
Estas turbinas trabajan con los parámetros iniciales de vapor de 90 bar y 500 ^C, con potencias 
de 100, 50 y 25 MW, existiendo en la URSS un gran número de estas turbinas en funciona- 
miento. Los principales elementos de este esquema son los corrientes en este tipo de regulación, 
a saber: el regulador de velocidad, 1; las correderas o válvulas de distribución del regulador de 
velocidad, 2; el limitador de potencia, 3; el sincronizador o variador del nümero de revolucio- 
nes, 5; el servomotor de las válvulas de regulación, 30; y el regulador de seguridad, 9. 


El regulador de velocidad funciona de manera que al desplazarse el manguito a la derecha 
(izquierda), gracias a la palanca angular y a la palanca 32, provoca la elevación (descenso) de 
la corredera 2a, En este caso particular la relación de transmisión es 1:1, es decir, | mm de 
desplazamiento del manguito del regulador provoca 1 mm de desplazamiento de la válvula, 
Además a 1 mm de desplazamiento del manguito corresponde aproximadamente un 1%# de va- 
riación de la velocidad (30 rpm). La transmisión entre el regulador y la corredera está cons- 
truida de tal manera que la corredera puede desplazarse hacia arriba o hacia abajo, sin que se 
mueva el regulador, mediante el brazo del limitador de potencia 3, que se desplaza vertical- 
mente por medio de un volante. 
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Fig. 24-35.—Dibujo semiesquemático de la regulación de las turbinas de vapor VK-100-2, 
VK-50-1 y BK-25-1 de los Talleres Metalúrgicos de Leningrado: 1. regulador de velocidad; 2a, 
2b. correderas del regulador de velocidad; 3. limitador de potencia; 4, electrocontacto de la 
señal óptica “reducir” en el pupitre de control; 5. variador del número de revoluciones (sincro- 
nizador); 6. indicador del recorrido del manguito del regulador de velocidad; 7. palanca del 
regulador de velocidad; 8. corredera para la comprobación del regulador de seguridad; 9. regu- 
lador de seguridad; 10. corredera para comprobación del regulador de seguridad, sin elevar el 
número de revoluciones de la turbina; 11. interruptor electromagnético; 12, palancas del 
regulador de seguridad; 13. interruptor final; 14. corredera del regulador de seguridad; 15. bom- 
ba principal de aceite; 16. válvula reductora; 17. bomba de aceite de arranque; 18, electro- 
bomba de aceite; 19, relé de arranque de la electrobomba; 20. diafragma limitador; 21, tanque 
de aceite; 22, indicador del nivel de aceite; 23. válvula de drenaje del sistema de lubricación; 
24. refrigeradores de aceite; 25. interruptores electromagnéticos, que producen los cierres 
necesarios de las válvulas de retroceso en las líneas de las extracciones regenerativas del vapor; 
26. cierre automático de la válvula; 27. interruptor de aceite automático; 28, interruptor final 
para señalización en el pupitre de control casi en posición de cierre; 29, indicador eléctrico 
del desplazamiento axial del rotor de la turbina; 30, servomotor de las válvulas de regulación; 
31. válvulas de regulación; 32. palancas de la corredera de! regulador de velocidad; 33. válvula 
de aguja para la verificación del relé de puesta en marcha de la electrobomba. 
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En marcha normal de la turbina el limitador de potencia no funciona, Su brazo 3, que se 
desplaza verticalmente por medio de un volante y un sinfin se encuentra en su posición infe- 
rior y no impide el recorrido completo de la corredera. Si se precisa limitar la potencia se 
pone en posición el limitador de potencia, y queda limitado el movimiento de la corredera 2a 
por abajo, al aumentar la carga, Sin embargo, el movimiento del regulador en el sentido del 
aumento de la carga no queda impedido por dicho limitador de potencia, Al chocar la corre- 
dera con el limitador de potencia se envía una señal al pupitre de control que avisa que la tur- 
bina está funcionando con carga excesiva, la cual es preciso reducir. 


Al elevarse (descender) la corredera 2a disminuye (aumenta) la presión en la parte infe- 
rior del servomotor, con lo cual el émbolo del servomotor desciende (se eleva) y cierra (abre) 
las válvulas reguladoras. 


Al iniciarse la puesta en marcha el manguito del regulador se encuentra a tope en el extre- 
mo izquierdo de su recorrido. Cuando la turbina alcanza aproximadamente 2650 rpm las masas 
del regulador de velocidad se separan en virtud de la fuerza centrífuga, contra la tensión del 
resorte; el manguito se desplaza а la derecha; y por medio de la palanca 7, y la palanca de la 
corredera 32, empieza a elevar la corredera 2a, realizándose el proceso ya descrito. Si el dispo- 
sitivo de variación de velocidad 5 está a tope, la turbina funciona en vacío a 2900 rpm. Varian- 
do ahora este dispositivo, manualmente o a distancia desde el pupitre de control, se establece 
el número de revoluciones necesario para la sincronización con la red. 


Funcionamiento de la regulación en carga 


Cuando el turbogenerador funciona en paralelo, por medio del variador de velocidad se 
varía la carga desde O hasta un máximo, siempre que la frecuencia se encuentre entre el 97 y 
el 10356 del valor nominal. 


Si la turbina funciona aisladamente pueden variarse las revoluciones de la turbina por me- 
dio del variador de velocidad en el intervalo de 97 a 103% del valor nominal para cualquier 
carga. 


La regulación en carga procede de la manera siguiente: 


Al disminuir la carga (funcionamiento aislado) o aumentar la frecuencia de la red (funcio- 
namiento en paralelo), las bolas del regulador se separan y el manguito se desplaza a la derecha. 
La palanca 7 desplaza a la corredera 2b de su posición media. La corredera 2a se eleva y la 2b 
vuelve a la posición media. La presión bajo la corredera del servomotor disminuye, y el servo- 
motor cierra las válvulas de regulación. 


Al aumentar la carga (funcionamiento aislado) o disminuir la frecuencia de la red (funcio- 
namiento en paralelo) se verifica el proceso inverso. 


Si el número de revoluciones de la turbina excede en un 11-12% del normal, entra en fun- 
cionamiento el regulador de seguridad 9, que cierra automáticamente las válvulas de admisión 
de vapor vivo 26 y las válvulas de regulación 31, 


El cierre de estas mismas válvulas se produce también cuando se dispara el relé del desplaza- 
miento axial del rotor 29, por medio del interruptor electromagnético 11, que actúa a través 
de 12 sobre la corredera del regulador de seguridad 14. 


La figura 24-36 muestra el regulador centrífugo de velocidad de esta turbina con el dispo- 
sitivo (en la parte superior derecha) de variación de velocidad. El regulador mantiene la ve- 
locidad de la turbina dentro de los límites del estatismo. El eje del regulador se instala hori- 
zontalmente y es accionado a 387,1 rpm, a través de una reducción, por el eje de la turbina. 

En el variador de velocidad por medio del volante 18 se varía la compresión del resorte 8, 
que se transmite por medio de la palanca 10 al manguito del regulador. En el trabajo aislado 
del generador al disminuir la fuerza del resorte aplicada a! manguito del regulador el nümero 
de revoluciones del rotor disminuye. 


Al aumentar la fuerza del resorte por medio del volante, en el trabajo aislado aumenta el 
nümero de revoluciones, y en el trabajo en paralelo aumenta la carga. 
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Fig. 24-36.—Regulador de velocidad: 1. eje del regulador; 2. palanca; 3. palanca angular; 4, man- 

guito del regulador; 5. perno de sujección; 6. resorte; 7. carga; 8. resorte del variador del nú- 

mero de revoluciones; 9, plato; 10. palanca del regulador; 11. eje idem; 12. tope a cero de 

escala del manguito; 13. reglaje del resorte del regulador; 14. pieza de sujección; 15. sinfin; 

16, resortes de palancas; 17. eje de la palanca angular; 18. volante para variar el número de 

revoluciones; 19, cuerpo del regulador; 20. soportes; 21. transmisión al tacómetro; 22. taladro 
para suministro de aceite. 


24.2.5.3. Esquema de regulación de una TV de condensación AEG 


En este esquema, que puede verse en la figura 24-37, el servomotor 20 tiene 
un émbolo giratorio que puede desplazar el eje de levas un ángulo de 270°. Las 
levas 21, calculadas según el grado de admisión más conveniente, abren sucesiva- 
mente las válvulas 6 de entrada de vapor vivo en la turbina. La leva 16 es el servo 
de reposición para el cierre de la corredera del servomotor, que aparece en el 
esquema y que en este caso forma parte del estátor del servomotor. La válvula 
reguladora de presión 3 mantiene la presión de aceite a una presión aproximada de 
1,5 bar a la entrada del refrigerador de aceite 15. El aceite de lubricación de 
los cojinetes sale del refrigerador 15 a una presión aproximada p, = 0,5 bar. 


Describamos cómo se verifica en este esquema la puesta en marcha de la TV, 
indicando las precauciones que se han de seguir también en la puesta en marcha 
con cualquier esquema similar. Para que el dispositivo de seguridad del condensa- 
dor 22 permita el enganche manual 10 debe previamente estar en funcionamiento 
el condensador y creando vacío. Antes de que funcione la turbina se pone en mar- 
cha la bomba auxiliar de aceite 11, accionada con TV, abriendo la válvula manual 
de arranque 1. El dispositivo de arranque automático 2 está levantado, porque el 
resorte en el cilindro de aceite lo mantiene levantado hacia arriba, hasta que la 
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Fig. 24-37.—Regulación de una TV de condensación AEG: 1, válvula manual de arranque; 
2. dispositivo de arranque; 3. válvula para mantenimiento de la presión; 4. regulador de velo- 
cidad; 5. fijación de la velocidad; 6. válvula de regulación; 7. válvula de cierre rápido; 8. dispa- 
rador manual; 9. bomba principal de aceite; 10, conectador manual del trinquete; 11. bomba 
auxiliar de aceite; 12. válvula manual; 13. desconexión del cojinete de empuje; 14. tanque de 
aceite; 15. refrigerador de aceite; 16. leva de reposición; 17, válvula de retroceso; 18. disposi- 
tivo de seguridad contra el embalamiento; 19, émbolo del cierre rápido; 20. servomotor; 21. 
levas de las válvulas; 22. dispositivo de seguridad de presión del condensador. 


presión de aceite alcance-aproximadamente el valor de 0,45 bar. Si en el funciona- 
miento de la turbina se eleva la presión de aceite, el mismo dispositivo 2 regula 
la admisión de vapor a la bomba auxiliar de aceite, de manera que la presión de 
aceite se mantienen aproximadamente entre 0,3 y 0,45 bar. Las válvulas de admi- 
sión 6 se mantienen totalmente abiertas, mientras que el regulador de velocidad 4 
se encuentra en su posición más baja, lo cual sucede hasta que el nümero de revo- 
luciones no alcanza aproximadamente el 10% del valor nominal, Se engancha a 
mano la palanca 10 y se abre a mano la válvula 7 que permite la entrada de vapor 
en la turbina. Cuando se ha logrado arrancar la TV se vuelve a cerrar 7, y luego 
se abre sólo de manera que el rótor se mueva lentamente. Esta última operación 
dura de 15 a 30 minutos en las pequeñas unidades, y hasta varias horas en las 
grandes unidades. Pasado este tiempo se abre lentamente la válvula 7, hasta que 
entra en funcionamiento el regulador de velocidad. La bomba auxiliar de aceite 
11 se desconecta automáticamente con el dispositivo de arranque 2, cuando la 
bomba principal 9 empieza a suministrar aceite. Antes de dejar la TV en funcio- 
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namiento hay que comprobar el cierre rápido, probando primero el dispositivo 
manual 8, y elevando luego el número de revoluciones. De igual manera se com- 
probarán los restantes dispositivos de seguridad. 


24.2.5.4. Esquema de regulación de una TV de contrapresión AEG 


Este esquema, representado en la figura 24-38, además del regulador de veloci- 
dad 1, lleva un regulador de la contrapresión 5. Por sencillez se han omitido los 
dispositivos de seguridad, que son análogos a los de la figura anterior; así como 
también es análoga la puesta en marcha. Este esquema funciona así: antes de 
arrancar la turbina se comprime el resorte del regulador de presión de tal manera 
que no pueda desplazarle la presión que actúa sobre la membrana. Por otra parte 
el regulador de velocidad, cuyo resorte es regulable en marcha, se va relajando, 
después de verificada la sincronización del grupo; luego se hace lo mismo lenta- 
mente con cuidado con el regulador de presión, hasta que entre en regulación y 
empiece a cerrar algo las válvulas de regulación. A continuación se sigue aumen- 
tando la carga, actuando ahora sobre el regulador de velocidad, hasta que se quede 
en su posición más baja. Si, por ejemplo, la tensión del resorte se ajusta de manera 
que aunque la frecuencia suba a 50,5 cps no provoque el regulador de velocidad 
cierre alguno de las válvulas, en esta zona la regulación sólo se efectuará por el 
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vapor vivo 


Fig. 24-38,— Esquema de regulación de una TV de contrapresión AEG: 1. regulador de veloci- 
dad; 2. fijación de la velocidad; 3. válvula de regulación; 4. válvula de cierre rápido; 5. regulador 
de la contrapresión; 6. bomba principal de aceite; 7. bomba auxiliar de aceite; 8. refrigerador 
de aceite; 9. leva de reposición; 10. válvula de retroceso; 11, servomotor; 12. leva de la válvula. 
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regulador de presión. Sólo si la frecuencia sube por encima de este valor provoca- 
rá el regulador de velocidad el cierre de las válvulas. 


24.2.5.5. Esquema de regulación de una TV de condensación y 
extracción EWC 


Este esquema se muestra en la figura 24-39, Veamos, a título de ejemplo que 
ayude a comprenderlo, cómo actúa el esquema en los dos casos siguientes: cuando 
disminuye el número de revoluciones de la turbina, y cuando aumenta la cantidad 
de vapor extraído. 


En el primer caso la placa obturadora a del émbolo d baja, con lo cual disminu- 
ye la presión debajo del émbolo y también en el espacio b, al cual fluye aceite 
desde la bomba principal de aceite al émbolo c, a través de un estrangulamiento, 
con lo cual se establece una diferencia de presión en el émbolo c, que hace que 
vuelva la placa a su posición primitiva. El émbolo e permanece fijo, y por tanto 
el casquillo f se mueve hacia arriba. Al abrirse las salidas g y h se eleva la presión 
de aceite bajo los émbolos i y j de los servomotores, y continuan elevándose hasta 
que las palancas de reposición К y € (servomecanismo de retroalimentación) vuel- 
ven a obturar las salidas de aceite. Con esto se completa el proceso de regulación. 





Fig. 24-39. —Esquema de regulación de una TV de condensación y extracción EWC: 1, regula- 

dor de velocidad; 2. fijación de la velocidad; 3. regulador de la presión de extracción; 4, válvula 

de regulación de alta presión; 5. servomotor de alta presión; 6. válvula de regulación de baja 
presión; 7, servomotor de baja presión. 
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Las variaciones del número de revoluciones, o bien de la carga, se efectúan me- 
diante el variador de velocidad 2, sin tocar al regulador. 

En el segundo caso, al aumentar la cantidad de vapor extraído, la presión en la 
toma disminuye, m baja, y se intercepta el paso de aceite, con lo cual el émbolo 
e baja y gira la palanca alrededor del punto p, el casquillo f desciende. Las válvulas 
de regulación de baja presión 6 se cierran, el émbolo c baja, y se abren las válvulas 
de regulación de alta presión 4. 


24.2.5.6. Esquema de regulación de una TV de doble extracción 
y condensación BBC 


Después de lo dicho el esquema de regulación de la figura 24-40 se podrá seguir 
con facilidad. En el hay tres circuitos de aceite de regulación y dos reguladores de 
presión correspondientes a las dos extracciones de la TV. (1, 


24.3. Regulación de los motores-TG 

Los sistemas de regulación de los motores-TG han de garantizar en cargas par- 
ciales, como se dijo en la página 927, además del mantenimiento constante de la 
magnitud regulada, el evitar el fenómeno del bombeo del TC, y evitar la extinción 





Fig, 24-40.—Esquema de regulación de una TV de doble extracción y condensación BBC: 1. dis- 
positivo de arranque; 2. regulador de velocidad; 3.1. regulador de la primera presión de extrac- 
ción; 3.2. regulador de la segunda presión de extracción; 4. válvulas de retención de las extrac- 
ciones; 5. válvula de cierre rápido; 6. válvula de regulación del vapor vivo; 7. válvula de regula- 
ción de media presión; 8, válvula de regulación de baja presión; 9. bomba principal de aceite; 
10. válvula de conmutación de aceite; 11, dispositivo de seguridad contra el embalamiento, 


(1) Sobre los problemas de regulación relacionados con los peligros de radioactividad en 
las centrales nucleares véase ERNST, M. С. y MURPHY, J. A., Regulation in nuclear power 
plants, “Mechanical Engineering 106, 11 (1984) 31-35”, 
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de la llama en la cámara de combustión, todo ello conservando un rendimiento lo 
más elevado posible. Como el motor-IG consta del TC y de la unidad-IG, es 
lógico que los sistemas de regulación de los TC estudiados en la Sec, 24,1 encuen- 
tren también aplicaciones en los motores-TG. Asf, por ejemplo. se utilizan tam- 
bién en los TC de los motores-TG el sistema de la regulación por expulsión del aire 
al exterior (Sec. 24.1.2.1), etc. La figura 24-41 muestra, por ejemplo, un esquema 
de regulación del tipo estudiado en la Sec. 24.1.1.6, que consiste en desviar una 
cierta cantidad de aire en un escalonamiento intermedio del TC, e introducirlo 
directamente en la turbina de BP, saltando la turbina de AP. 


combustible 





Fig. 24-41.—Regulador por by-pass de la turbina de AP de un motor-TG. 


En los motores-TG la regulación por estrangulamiento (Secciones 24.1,1,1 y 
24 2.2.1) se utiliza poco por las grandes pérdidas que lleva consigo. Un esquema 
interesante en un motor-TG con dos ejes de regulación por estrangulamiento de 
la turbina de potencia TG2 mediante la válvula V; puede verse en la figura 24-42. 
En los motores-TG se emplea bastante con excelentes resultados la regulación por 
variación de los ángulos de los álabes fijos de un escalonamiento. 


El esquema de la figura 24-43 con válvula en el escape de la turbina de BP 
tiene la ventaja de evitar en la descarga instantánea de la turbina, mediante un cie- 
rre transitorio de esta válvula, la interrupción de la llama. Tiene, sin embargo, el 
inconveniente del tamaño grande de la válvula, dado el volumen especffico eleva- 
do del gas en el lugar en que está instalada, 


Los métodos de regulación patentados son muy numerosos; pero muchos de 
ellos no han dado resultados en la práctica. Aün limitándonos a las realizaciones 
prácticas sería imposible describir con detalle la gran variedad de esquemas de 
regulación adaptadas a la gran variedad de esquemas posibles de los motores-TG 
y a sus múltiples aplicaciones. Nos contentaremos con describir primeramente 
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Fig. 24-42,—Esquema de regulación por estrangulamiento de un motor-TG de dos ejes. La 

válvula de estrangulamiento V2 se ha instalado antes de la cámara de combustión de la TG2 

o turbina de potencia. La válvula de escape V1 sirve para evitar el bombeo del TC en cargas 
reducidas cuando se cierra V2, 





Fig. 24-43.—Regulación por estrangulamiento en el escape de la turbina de potencia 
de un motor-TG de doble eje. 


los dos esquemas siguientes, a fin de acostumbrar al lector a la interpretación de 
cualquier otro esquema que se le presente en la práctica. Para más claridad estos 
dos esquemas se han simplificado y reducido a sus elementos más esenciales, omi- 
tiendo detalles concretos de realización. 


24.3.1. Esquema de regulación de un motor-TG de ciclo sencillo no rege- 
nerativo a velocidad constante 


El esquema de la figura 24-44 es análogo al utilizado de antiguo en otros moto- 
res de combustión interna, y se adapta muy bien al ciclo sencillo no regenerativo 
de TG que acciona un generador ünico de frecuencia constante (véase fig. 23-14). 
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Consta de regulador de velocidad 1 con mecanismo de variación de velocidad 
para la regulación isódroma, válvula de corredera 3, servomotor 7 y mecanismo 
de seguridad 9, que puede diseñarse para limitar cualquier magnitud (número de 
revoluciones, temperatura, etc... o combinación de varias de ellas) o para evitar 
que el motor-TG funcione cuando falle la presión de aceite. El movimiento del 
punto A hacia abajo cierra la admisión de combustible y hacia arriba la abre. 





Fig. 24-44, ,—Esquema de regulación sencilla adaptable al ciclo de la figura 
23-14 con carga a velocidad constante (generador). 


Para estudiar el funcionamiento de este esquema veamos lo que sucede, por 
ejemplo, al disminuir la carga. 

Si la máquina se acelera, las bolas del regulador se separan, el manguito del re- 
gulador | sube, y con él la palanca 2, que gira en torno al punto B momentánea- 
mente fijo, y levanta la corredera 3, ésta deja libre el paso del aceite a presión a la 
parte superior del servomotor 7, que baja, y con él la palanca 8, y el punto A. El 
suministro de combustible disminuye, y con él el par motor como exigía la re- 
gulación. El movimiento del servomotor hacia abajo por medio de la palanca 2, 
ahora con punto fijo en el manguito del regulador, cierra la corredera 3. En este 
movimiento la biela elástica del émbolo 5 ha funcionado como fija y el resorte 4 
ha cedido. Lentamente el resorte 4 vuelve a su posición de equilibrio; lo cual es 
posible porque la válvula 6 deja paso al aceite de un lado a otro del servomotor $. 
El sistema sólo está en equilibrio cuando la corredera 3 y el resorte 4 están en su 
posición normal, por lo tanto cuando la palanca 2 y el manguito 1 están en su po- 
sición normal, o sea, cuando el nümero de revoluciones es el preestablecido. 
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El esquema incluye también el cilindro de cierre rápido 9, sobre cuya cara infe- 
rior actúa la presión de aceite. Cuando ésta falla por defecto de funcionamiento 
del sistema de presión, o cuando la magnitud que se desea limitar, por ejemplo la 
velocidad, excede un límite máximo, el resorte 9 mueve el émbolo, y éste la pa- 
lanca 8, provocándose el cierre total de suministro de combustible y el paro de 
la máquina. 


24.3.2. Esquema de regulación combinada de velocidad y temperatura 
de entrada en la turbina T; 


En el esquema anterior se regula sólo la admisión de combustible segün la carga, 
independientemente de la temperatura T4. En algunos casos, como ya hemos di- 
cho en la página 933, la temperatura T4 puede llegar a alcanzar valores peligrosos 
a cargas intermedias. El esquema de la figura 24-44 sólo tiene la protección de 
la parada de la turbina en caso de que T4 exceda un valor máximo. El esquema 
de la figura 24-45, más costoso y complicado, tiene entre otras ventajas el evitar 
este inconveniente. 

Veamos el funcionamiento de este esquema en caso de aumento de carga. Las 
bolas del regulador 1, y con ellas el manguito del regulador y la palanca 2, bajan, 
porque la velocidad disminuye; la leva 3 comprime entonces el resorte 5, con lo 
cual se estrangula el paso del aceite en 6. Con ello la presión en el conducto 8 
proporcionada por la bomba volumétrica 7 aumenta, y el émbolo 9 se eleva, la 





Fig. 24-45.—Esquema de regulación indirecta del combustible con temperatura prescrita en 
función del número de revoluciones. 
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palanca 10 abre la admisión de combustible 11, y el par motor aumenta, en con- 
formidad con el aumento de la carga. Así se consigue un ajuste rápido, aunque no 
fino, de los pares motor y resistente. 


Veamos cómo se regula la temperatura. Las relaciones se escogen de manera 
que la presión en 8 es la que corresponde al valor de la temperatura T4 que se 
quiere mantener fija. La posición del cono de regulación desplazado por un trans- 
ductor de temperatura corresponde siempre a la temperatura real existente, de 
manera que la bomba 16 crea en el conducto 15 una presión correspondiente a 
la temperatura real. Si ésta adquiere un valor por encima del normal, sobre la 
cara inferior del émbolo 14 actúa una presión mayor que sobre la cara superior. 
Entonces 14, 13 y 19 se desplazan lentamente hacia arriba, con velocidad regu- 
lada por el estrangulamiento 28, De esta manera entra aceite a presión en la 
parte superior del émbolo 18, con lo cual éste desciende, y cierra el suministro de 
combustible, disminuyendo la temperatura, y volviendo 19 a su posición neutra 
por el movimiento de 12 y 13. El dispositivo de regulación de temperatura sólo 
estará, pues, en equilibrio cuando la presión en las dos caras del émbolo 14 sean 
iguales. Para poder simultanear ambas regulaciones de temperatura y velocidad 
es menester que el regulador esté provisto de dispositivo de variación de veloci- 
dad: en nuestro esquema cuando la palanca 4 baja el nümero de revoluciones se 
eleva, y viceversa. 

La válvula 22 es una válvula de escape de aire a la salida del compresor. Su 
objeto es evitar el embalamiento del grupo, cuando éste se queda rápidamente 
sin carga. Esta válvula normalmente está cerrada. Sobre el émbolo 21 actüa la 
presión de aceite de 24, a través de la estrangulación 23. Si el nümero de revo- 
luciones aumenta excesivamente el cono 20 se eleva, dejando sin presión a 21, 
con lo cual se abre 22 y se descarga la turbina. 


Este esquema tiene además el dispositivo de seguridad 26. Mientras en 26 hay 
presión de aceite, 25 permanece cerrado y 27 abierto. Cuando falla la presión en 
26 (por ejemplo, porque se dispara un dispositivo de protección contra el em- 
balamiento —véase la Sec. 24.2.4-.) abre 25 y cierra 27. Con ello se cierra por 
completo la admisión de combustible, y se abre la válvula de escape de aire 22, 
con lo que rápidamente la turbina se queda sin carga. 


En la imposibilidad de extendernos más en esta materia citaremos dos siste- 
mas de regulación modernos de TG. 


1) La TG MS9001 de la General Electric de 100 MW (véase la figura 10-18) 
está dotada del sistema de control SPEEDTRONIC MARK П, que es típico de los 
sistemas hoy dfa utilizados en los grupos empacados de las TG. Es un sistema 
digital microelectrónico, compuesto de circuitos integrados y microprocesado- 
res, que lleva a cabo todas las funciones de control y protección de la instalación, 
junto con las secuencias de arranque y parada, con protección del equipo para 
el choque térmico y mecánico, limitando en el arranque la temperatura del gas en 
el escape y la aceleración. Las oscilaciones de carga y velocidad son mínimas. El 
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control integrado de temperaturas emplea un microprocesador para realizar las 
distintas funciones de información de temperaturas captada en diversos sensores 
en la turbina. Este control abarca: control de la temperatura en el escape en ré- 
gimen de base y de punta; monitoriza la combustión; imprime en pantalla o 
impresora. Opcionalmente controla las coronas directrices de álabes orientables. 
Control del agua en la combustión húmeda y control de NO, . Control de la tem- 
peratura de los cojinetes, El sistema incluye el microcomputador con la memoria 
del programa y de los datos y los sistemas de entrada y salida. En la turbina 
detecta y controla el exceso de temperatura, la extinción de la llama, la vibra- 
ción, el embalamiento y el fallo de la lubricación, con sistemas de parada auto- 
mática para protección del grupo. 0). 

2) En la central de Riyad, capital de la Arabia Saudí, que consta de 16 TG 
con una potencia total de 800 MW, se ha escogido el sistema de regulación BE- 
CONTROL 30, desarrollado por la BBC, (2), 


(1) Véase catálogo С. Е. MS9001, 

(2) Véase el interesante artículo de HUTZLI, M. y otros, Commande et surveillance centra- 
lisées des turbines а gaz de la central électrique Riyad, “Revue Brown Boveri 71, 9/10 (1984) 
444450”. Véase también: GOUDIE, D. B. y otros, Famille des systèmes BBC de controle- 
commande de réseaux BECONTROL, “Revue Brown Boveri 71, 9/10 (1984) 406-415, 
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Tendencias actuales en el desarrollo 
de las TMT 





25.1. Introducción 


La investigación en el diseño y construcción de las TMT (turbocompresores, 
turbinas de vapor y turbinas de gas) continuará en los próximos años; sin que se 
esperen en el futuro inmediato cambios espectaculares en este campo de la téc- 
nica. A lo largo de esta obra se han ido indicando los objetivos a los que se apunta 
para conseguir máquinas de menor coste, mayor rendimiento, mayor fiabilidad 
y menor gasto de mantenimiento: en los TC, la introducción del mismo en el 
campo hasta el presente exclusivo del compresor de desplazamiento positivo; 
así como la sustitución creciente del TC radial por el axial; aumento de la relación 
de compresión por escalonamiento y por cuerpo de TC, etc...; en las TV, sistemas 
de remoción de humedad más eficientes en las turbinas de condensación, aumen- 
to de la longitud radial de los álabes en el último escalonamiento, etc... y final- 
mente en las TG, aumento de la temperatura del gas a la entrada de la turbina, 
aumento de la relación de compresión, etc... 


En este capítulo trataremos de las perspectivas de evolución de los TC (Sec- 
ción 25,4), de las TG (Sec. 25.5) y de las TV (Sec. 25.6) en un futuro inmediato, 
digamos en el próximo decenio; terminando con las perspectivas de evolución de 
las centrales térmicas (Sec. 25,7 y siguientes), ya que de esta evolución un tanto 
incierta en el momento actual depende la rapidez de la evolución de las TMT, en 
especial de las TV y TG. 

Pero antes diremos dos palabras sobre los ordenadores (Sec. 25.2) y los méto- 
dos experimentales (Sec. 25.3) utilizados en la investigación de las TMT. 


25.2. “Software” para las TMT 


El empleo de los ordenadores y microprocesadores en el diseño, construcción 
y funcionamiento de las TMT aumenta constantemente. 


El uso de los ordenadores es hoy día rutinario en el campo de las aplicaciones 
de la presente obra, para tareas tan sencillas como escribir un report y tan com- 
plicadas como la optimación del equipo de una central eléctrica. 

Ello es debido al aumento espectacular de la velocidad de cálculo y de la capa- 
cidad de almacenamiento de los ordenadores. Los primeros ordenadores digitales 
de la IBM realizaban 3 operaciones por segundo. Los actuales realizan de 5 a 10 
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operaciones por segundo: mientras que los más recientes superordenadores son 
capaces de realizar 840 operaciones por segundo. 


La regla de cálculo e incluso los instrumentos de dibujo han cedido el paso a 
los potentes ordenadores personales con capacidad gráfica, que constituyen los 
equipos denominados CAD. 

Actualmente se utilizan ordenadores para disminuir el coste de combustible, 
para aumentar la vida y disponibilidad del equipo de una central, para diseñar 
centrales completas, para determinar qué unidades deberán entrar en servicio 
para conseguir el aprovechamiento máximo, etc, etc.... 

A pesar de la velocidad vertiginosa con que evoluciona este campo, y aunque 
no sea más que a título de muestra, aducimos las notas siguientes, que pueden 
interesar sobre todo a los que trabajan en el campo de las TMT con un IBM 
PC o con cualquiera de sus compatibles. 


1) Citemos en primer lugar la revista CIME (Computers in Mechanical Engi- 
neering) bimensual, publicada por la A.S.M.E. 1. 


2) InterCept Software, ESDU International and PSI Systems ofrece software 
adaptado principalmente al ІВМ PC. (2). 

3) La compañía C-E- Computer Services, USA, una división de la Combustión 
Engineering Inc., ofrece programación para el cliente en los campos de vibracio- 
nes (análisis, ensayo dinámico, etc...), turbomáquinas, etc..., con posibilidad de 
comunicar con los ordenadores de la compañía. 


4) Exergetics Systems Inc. ofrece software para el IBM PC, que incluye pro- 
gramas para las propiedades termodinámicas del agua, aire hümedo, gases de 
combustión, pérdidas de carga, etc... 


5) La firma Cosmic, Athens, Ga ofrece software desarrollado por la N.A.S.A. 
y ya no clasificado, en transmisión del calor, mecánica de fluídos, turbomá- 
quinas, etc... 


6) Technical Software publica un boletín cuatrimestral con los nuevos progra- 
mas de empresas diversas, que ella comercializa. 


7) Para el IBM PC y compatibles existe un programa, que permite obtener las 
propiedades termodinámicas del agua, a partir de otras dos propiedades cuales- 
quiera. (3), 


8) La firma Techdata, 6615 La Mora, Houston, Tex 77083, comercializa un 
programa llamado COMPRESSOR para cálculo de un compresor centrífugo o 
axial o de un turbosoplante, el cual dibuja curvas características a diferentes 
rpm y calcula rendimientos, potencias de accionamiento y temperaturas de sa- 





(1) A.S.M.E. Order Department, 22 Law Drive, Box 2350, Fairfield, NJ 07007-2350. 

(2) “Mechanical Engineering 106, 10 (1984) 2-3”, 

(3) BG Sofware, 2000 Center St., Suite 302, Berkeley, Cal 94704, Este programa ha sido 
utilizado para la revisión de los problemas de la presente edición de nuestro libro de TMT. 
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lida. Una función auxiliar permite dibujar la curva característica correspondiente 
а los puntos suministrados por el utilizador del programa. ?. 

9) En 1982 fue utilizado por vez primera el programa RAPAS (“Rechner- 
gestüztes Anordnungplanungs-system”, Sistema de planificación de instalaciones 
asistida por ordenador). Además de los utilizadores del sistema en la firma BBC 
existe una asociación internacional de 600 utilizadores de este programa, con in- 
tercambio periódico de experiencias, que permiten irlo enriqueciendo. El progra- 
ma memoriza miles de componentes según normas DIN y ANSI y facilita el 
diseño tridimensional de toda la central. 2). 


10) Concepts Eti, Inc. ha lanzado un paquete de software para Fortran adop- 
tado por múltiples organizaciones denominado COMPAL para la optimación del 
diseño de los TC (un paquete análogo para bombas se denomina PUMPAL). 
Existe la versión del gas perfecto (COMPAL) y la del gas real (COMPAL-RE). En 
1985 se preparaban por la misma сотраћ ѓа paquetes análogos para turbinas. (3) 


11) La firma BBC ha desarrollado un programa para ordenador, que permite 
una simulación detallada de una TG en cualquier punto de funcionamiento y con 
cualquier combustible. El programa permite la optimación de toda la trayecto- 
ria del flujo. 9). 


12) Babcock and Wilcox ha desarrollado para el ordenador de mesa Hewlett- 
Packard 9020 con 2 Mbytes de RAM, un sistema de análisis de calderas por orde- 
nador, denominado Sistema 140TM. Con él se controlan continuamente presio- 
nes, temperaturas y flujos dentro de la caldera. Estos datos son analizados por el 
ordenador, que determina entre otras cosas el grado de limpieza y la desviación 
del consumo específico de calor con respecto al de diseño, permitiendo optimizar 
el funcionamiento de la caldera. 

13) Las firmas Black and Veatch, Control Data Inc. y Westinghouse Electric 
Corp. tienen programas en venta para la informatización de la explotación de las 
Centrales. Según su complejidad estos programas corren en ordenadores persona- 
les, en microordenadores o en ordenadores grandes. Con los primeros en la actua- 
lidad pueden controlarse hasta un máximo de 10 grupos turbogeneradores; mien- 
tras que con los últimos pueden controlarse simultáneamente 200 grupos y aún 
más. 

14) La Westinghouse con la Universidad Carnegie-Mellon ha desarrollado un 
sistema experto, el PDS (Process Diagnostic System), que entre otras aplicaciones 
controla el funcionamiento de grupos turbogeneradores diversos. 

(1) ME 107, 3 (1985) 6. Véase Н, CRAIN, A CAD method for centrifugal compressor 
impellers “А .5.М.Е. paper 83-GT-85, Véase también С.Е. ASH, The impact of computers оп 
the test cell of tomorrow, “A.S.M.E. paper 83-GT-187" y MALCOLM, С. E. y PANAYI, P. M., 
Distributed microprocessor based control systems for industrial turbine applications, “A.S.M.E, 
paper 83-GT-233”. 

(2) DOEMER, W y MOELLER, U. М, Conception d'installations assistée par ordinateur 
avec RAPAS, “Revue Brown Boveri 71, 3/4 (1984) 154-159”. 

(3) **1985 International Gas Turbine Tech. Report, págs. 24-25". 


(4) RAPPARD, A. y DKKUM, R., Programme d'ordinateur pour le calcul d'états de fonc- 
tionnement de turbines à gaz, "Revue Brown Boveri 70, 3/4 (1983) 158-165”. 
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15) El programa STEAMCALC (ISPN 86437-620) ''! , calcula las propiedades 
termodinámicas del agua y vapor de agua. Corre en el IBM PC. 


16) El programa COMPRESSOR (ISPN 80225-050) contiene cálculos riguro- 
sos de turbocompresores y turbosoplantes. 


17) El programa TEMAC monotoriza y controla el funcionamiento de las 
ТТ. 2, 


Sistemas Cad (Computer Aided Design) (3) 


1) Los sistemas CAD están arrumbando a nivel personal del ingeniero los anti- 
guos estuches de dibujo y a nivel de empresa las grandes salas de dibujo repletas 
de tableros para los delineantes. Con los métodos tradicionales de dibujo se nece- 
sitaban muchas horas-delineante para dibujar los planos de una máquina, junto 
con los planos de detalles necesarios para su fabricación. Con los sistemas CAD 
se obtienen en una fracción de tiempo los planos, primero en pantalla y luego 
en impresora tanto bi— como tridimensionales. Los dibujos pueden ser girados 
y ser vistos desde puntos diversos, pueden ser almacenados en mucho menor es- 
pacio y pueden ser alterados con alteraciones que afectan a todo o parte del di- 
bujo; obteniéndose el nuevo diseño en un tiempo record; mientras que con los 
métodos tradicionales el trabajo abrumador de los delineantes tendría que repe- 
tirse de nuevo. 


2) A escala mundial el mercado de CAD (Computer Aided Design), CAM 
(Computer Aided Manufacturing) y CAE (Computer Aided Engineering) crece 
a la enorme velocidad de 10000 unidades por mes. 


3) A título de ejemplo, mencionaremos el programa CADKEY de la Micro 
Control Systems, Inc, Vernon, Conn, traducido a muchas lenguas, entre otras 
al español diseñado para el IBM PC. 


4) Otro programa de CAD es el PDMS (Plant Design Management System) 
de Control Data, Minneapolis, con el cual se puede construir un modelo completo 
a escala tridimensional de una Central termoeléctrica. El diseñador puede intro- 
ducir y manipular datos, estudiar diseños alternativos. En todo instante puede 
verse el resultado en pantalla; o bien pueden obtenerse por medio de un “plotter” 
los planos necesarios para la fabricación. 


Desarrollo futuro 


El progreso futuro en la aplicación de los ordenadores dependerá del desarro- 


(1) ISPN = International Standard Program Number. Los 5 primeros números identifican 
la empresa de Software y los últimos 5 el programa. 

(2) Para mayor información sobre programas puede consultarse el Software Catalog, Micro- 
computers, New York, Elsevier 1985, 2 vols,, 2288 págs. El ISIS Personal Computer Report, 
München, Nomina Verlag, se publica 2 veces al año. El primer tomo del año 1987, por ejemplo, 
contiene 2352 programas, que ofrecen 726 firmas de Software. 

(3) Para el estudio del CAD recomendamos la revista CAD, Computer Aided Design, Butter- 
worth Scientific Ltd, Р.О. Box 63, Westburry House, Bury Street, Guildford, Surrey GU2 5BH, 
Gran Bretaña, También recomendamos los libros siguientes: EIGNER, M., Einstieg in CAD 
(Introducción al CAD); DIEMER, №. R., CAD, ediciones Kurs und bindig. 
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llo de la naciente Inteligencia Artificial (sistemas expertos, procesamiento de 
lenguaje natural, etc...) así como del aumento de la velocidad de procesamiento 
y el aumento de la memoria interna del ordenador. 


El campo de la “inteligencia artificial" puede dar lugar a desarrollos espectacu- 
lares en el futuro. Como es sabido este campo está limitado por la capacidad 
actual de los ordenadores. En Estados Unidos y en el Japón se invierten cientos 
de millones de dólares en el desarrollo de los ordenadores de la “Quinta Gene- 
ración”. (1). 

25.3. Métodos experimentales 


Con la capacidad y rapidez de cálculo de los modernos ordenadores los méto- 
dos empíricos son reemplazados más y más por los matemáticos y semi-emp Íri- 
cos. Simultáneamente la experimentación, que sigue siendo necesaria al menos 
en la etapa final de diseño y en la verificación del mismo, se hace más sofisticada. 
Nos limitaremos a aducir algunos ejemplos. 


1. Medición de velocidades 

La medida de las velocidades (módulos y direcciones) del gas en los TC en 
puntos difícilmente accesibles a los captadores normales ha conducido al desa- 
rrollo de los medios opticos. 


Citemos el laser de dos focos (L2F) desarrollado por la casa Sulzer. Se añade 
al fluído un aerosol de aceite o dióxido de titanio de tamaño de 1 my. El L2F 
emplea un laser de argón, cuyo rayo es dividido en dos por un prisma giratorio. 
El sistema óptico de lentes y espejos forma los dos puntos focales, cada uno de 
1 mu de diámetro. Se mide el tiempo empleado por las partículas en pasar por 
ambos focos. La velocidad se calcula conociendo exactamente este tiempo y la 
distancia entre los dos focos. Haciendo girar los puntos focales alrededor del eje 
Óptico se determinan mediante ordenador las componentes del flujo en el plano 
normal al eje óptico. De modo análogo puede determinarse la tercera compo- 
nente, Este aparato se ha utilizado para determinar la configuración tridimensio- 
nal del flujo en el conducto de admisión de un TC radial. (2), 


2. Técnicas holográficas 


Ciertas técnicas de holografía están conduciendo a excelentes resultados en la 
investigación de los álabes. (3). 


(1) Véanse los interesantes artículos: DOUGLAS, J. S., Computers and their use by power 
engineers, “Power Engineering, Enero (1986) 18-24 y DOUGLAS, J. S., Computers and their 
importance to the power engineer, Noviembre (1986) 34-38. 

(2) Véase Research and development in practice, “Sulzer Technical Review-Escher Wyss 
News 66, 1 (1984) 11-17". Véase también el interesante artículo U. HAUP y M. RAUTEN- 
BERG, Blade vibration measurements on centrifugal compressors by means of telemetry and 
holographic interferometry, “A.S.M.E. Paper 83-GT-131”. 

(3) SHOENEBECK, G. y otros, Holography applied to investigations of turbine blade 
operating behaviour, “A,S.M.E. Paper 84-JPGC-Pwr-46", Véanse también los siguientes **papers" 
de la misma Institución: ORTOLANO, R. J., The rescue of steam turbine blading, “84-ЈРСС- 
Pwr-16" y KRAMER, L. D. y otros, Experience with blade coatings to improve LP steam 
turbine reliability, “84-JPGC-Pwr-45”. 
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3. Túneles de viento 


Por lo que respecta a los turborreactores el túnel de viento sigue siendo un 
instrumento de investigación, Así por ejemplo, en 1985 entra en funcionamiento 
la Aeropropulsión Test Facility en el Arnold Engineering Development Center en 
Tullahoma, Tenn., la mayor instalación del mundo, que combina el túnel de 
viento con cámara de ensayos de motores de aviación aerorreactores con empujes 
hasta 331000 N, simulación de vuelo hasta una altitud de 30000 m y números 
de Mach hasta 3,8. (1). 


4. Adhesión por difusión 


En los últimos años se han ensayado con éxito capas protectoras, como la cons- 
tituida por un spray de plasma Ni Co Cr Al Y + Hf/Si (PWA 286), desarrollada 
por la Pratt and Whitney y experimentada en vuelo en 14 turborreactores con 
60000 horas de servicio. Asimismo capas protectoras de material cerámico fueron 
experimentadas por la misma Compañía, pudiendo asegurarse después de 500000 
horas de vuelo que los componentes así tratados tenían tres veces mayor dura- 
ción que los mismos sin esta capa protectora, (2, La adhesión por difusión es 
un proceso que permite aplicar capas protectoras a las aleaciones no soldables 
de alta temperatura, como las usadas en las TG. La adhesión en este proceso 
tiene lugar después de varias horas a temperaturas cercanas a la de fusión del 
metal base. Es un proceso igualador físico, en el cual la distribución equilibrada 
de los elementos de la capa de adhesión se realiza por el movimiento de los áto- 
mos, Cuando las superficies de dos cuerpos metálicos se comprimen entre sí, 
lo cual tiene lugar en la soldadura por difusión, la proximidad de los contactos 
depende del tamano de las irregularidades y rugosidades de la superficie, Si estas 
irregularidades son pequeñas, la distancia media entre las superficies es varias 
veces superior a las distancias interatómicas. Si entonces se eleva la temperatura 
y la presión hasta la zona de la resistencia por fluencia del material, tiene lugar 
la difusión en la zona de contacto de ambos cuerpos, Al cabo de un tiempo, que 
depende del material y de la forma de los cuerpos, las dos mitades han consti- 
tuido una aglutinación altamente resistente; con lo que omitiendo las particula- 
ridades de esta técnica, se crea una adhesión altamente resistente a los esfuerzos 
mecánicos y térmicos. El proceso, apropiado para las aleaciones de alta tempera- 
tura a base de níquel y cobalto y de gran interés en la construcción de las TG, re- 
quiere perfeccionamiento, porque los contenidos de cromo, aluminio, titanio, 
molibdeno y tungsteno hacen más difícil la adhesión. Por este procedimiento se 
espera poder fabricar álabes de TG compuestos de dos o más partes con con- 
ductos intrincados de refrigeración, que no pueden construirse económicamen- 
te por fundición o taladro, En este proceso los conductos en el interior de los 
álabes son mecanizados en dos mitades antes de la adhesión por difusión. En la 
actualidad se trata de aplicar este proceso a la fabricación en serie, habiéndose em- 
pleado ya con éxito en la fabricación de gran nümero de piezas, 

(1) ME 106, 6 (1984) 79. 

(2) ME 107, 9 (1985) 52. 
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25.4. Perspectivas de la evolución de los TC 


El desarrollo del TC axial industrial en estos últimos años, lo mismo que el del 
TC centrífugo, ha sido hacia mayores caudales volumétricos en la aspiración y 
mayores relaciones de compresión por escalonamiento. En cuanto a lo primero 
se ha logrado hasta duplicar el caudal para un mismo tamaño, utilizando un diá- 
metro menor del cubo del rodete, utilizando álabes transónicos y alta velocidad 
periférica en las puntas de los álabes. Otra mejora ha consistido en la introducción 
de un último escalonamiento centrífugo, con lo que se reduce la dimensión del 
difusor final, Con estas medidas se consiguen en un sólo cuerpo relaciones de com- 
presión de 11, 


Apenas hay un dominio de la técnica, donde no encuentren hoy aplicación los 
TC. Así, por ejemplo, limitándonos al campo de la energía, sus innumerables 
aplicaciones pueden clasificarse en los ocho grupos siguientes: 


1. Obtención de combustibles, Inyección de aire en los pozos petrolíferos, 
extracción del petróleo, CO;, N;, ventilación de las minas de carbón, etc... 


2. Elaboración de combustibles. Refinerías, gasificación del carbón, etapas 
previas de la descomposición del aire, O}, CO», etc... Enriquecimiento del uranio 
(véase figura 12-1), instalaciones de isótopos, UF,, etc... 


3. Obtención de energía, Turbosoplantes para gas de refrigeración de reacto- 
res nucleares, He, CO), etc... 


4. Utilización de la energía. Aplicaciones numerosas de los TC industriales 
no incluidas en los otros grupos. 

5. Recuperación de energía. TC en combinación con expansionadores en 
múltiples procesos industriales, especialmente con CO;. 

6. Refrigeración y calefacción, En el campo actualmente en gran expansión 
de la bomba de calor, en el que hoy se utiliza preferentemente el compresor alter- 
nativo, es predecible la utilización creciente del TC, a medida que aumenta la 
capacidad de estas plantas. 


7. Almacenamiento de energía, Aire comprimido, almacenamiento de gases, 
sobre todo de CH4, etc... 


8. Transporte de energía. Gasoductos y transporte de gas en estado líquido. 


La invasión creciente de los TC en el campo hasta ahora exclusivo de los com- 
presores alternativos seguirá en aumento. 


Con frecuencia las nuevas aplicaciones demandan nuevas investigaciones en 
campos como el de la resistencia de materiales y el de la estanqueidad y cierres. 
Si los gases impulsados son muy agresivos se investiga para reducir la corrosión 
y erosión, intensificada con el nümero de revoluciones elevado, desarrollando, 
por ejemplo, nuevas aleaciones. 


Los gases de gran contenido de oxígeno (véase figura 12-11) exigen, por ejem- 
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plo, carcasas forjadas y soldadas. En estos TC se puede producir fácilmente la 
explosión, que con esta medida se ha conseguido evitar, 


En la actualidad (1986) se hallan en desarrollo nuevos TC para presiones 
superiores a los 100 bar, que se requieren para los procesos de gasificación y 
se encuentran en estadio de investigación. En dichos TC se desarrollan nuevos 
cierres, como por ejemplo, cierres de bandas de Ni en el eje y casquillos de bronce 
con recubrimiento de plata en el estátor. 


Citemos como ültimo ejemplo, la primera central del mundo de acumulación 
por aire comprimido (véase la pág. 493, en la cual el TC consta de la zona de baja 
presión axial y la de alta presión radial. Esta ültima disenada para una presión 
final superior a los 100 bar tenía que trabajar en una zona totalmente nueva, 
en la que hubo que investigar. 


25.5. Perspectivas de la evolución de las TG 


En el próximo decenio continuará el interés en el desarrollo de la TG no sólo 
como motor de propulsión en aviación y como motor de accionamiento de un 
alternador para producción de energía eléctrica para carga de punta o de reserva 
y en algunos casos para carga base; sino también para las siguientes 

Aplicaciones: 

— centrales combinadas con rendimiento cercano al 50%; 

cogeneración electricidad-calor; 

instalaciones de acumulación de energía por aire; 

ciclos combinados con utilización de calderas de lecho fluidizado:; 
— ciclos cerrados para reactores nucleares, 


Destino de la instalación 


De el dependerá el progreso de la TG en una dirección u otra, ya que no pueden 
alcanzarse todos los objetivos simultáneamente. Así, por ejemplo: la reducción 
de los costes es prioritaria en los grupos para cargas punta; la disponibilidad es 
prioritaria en los grupos para carga base de redes de poca potencia o en las TG 
para procesos en la industria química. 


Tendencias en la investigación 
adaptación a combustibles diversos incluso de bajo poder calorífico, a com- 
bustibles provenientes de la gasificación y liquidación del carbón y a las piza- 
rras bituminosas; 

— elevación del rendimiento; 

- aumento de la relación de compresión por encima de 30; 

— aumento de la disponibilidad hasta hacerla comparable con la de la TV, 
con miras a las nuevas plantas combinadas. (Véase Sec. 25.7.6). 


Evolución de la TG en los distintos paises 


En estos ültimos anos la elevación del precio del petróleo ha frenado la insta- 
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lación de la TG estacionaria industrial en los países industrializados, Así, por 
ejemplo, en U.S.A., en el trienio 1979-81 sólo se encargaron 10 unidades con 
potencias superiores a los 20 MW. La gran mayoría de las nuevas instalaciones 
importantes se instalaron en una franja tropical y subtropical alrededor de la 
tierra: Africa del Norte, Oriente Próximo, Sudasia, Centroamérica, Sudamérica 
y zona meridional de América del Norte, Sin embargo, se esperaba para la se- 
gunda mitad de la década de los 80 un fuerte aumento de la demanda en la gama 
de 3 a 10 MW también en Europa y América del Norte. 


La Arabia Saudí, región en que la demanda de energía eléctrica ha crecido 
en los últimos años de forma casi exponencial (a razón de 35% de aumento cada 
año) constituye un ejemplo interesante de implantación de carga base con TG. En 
la actualidad (1985) la potencia instalada con TG es de 2905500 kW en la capi- 
tal Riyad, y en toda la región de Riyad alcanza los 3669700 kW, Sólo Riyad 8 con 
más de 1400 MW de potencia constituye la mayor central del mundo con TG 
que funciona con petróleo bruto, practicamente sin refinar. Características: a) el 
rendimiento tiene menor importancia al utilizar crudo sin refinar, muy barato 
en la región; b) plazo cortísimo de entrega e instalación (12 meses a partir de la 
firma del contrato); c) precio relativamente bajo; d) potencia muy fraccionada 
en grupos de hasta 50000 kW, lo que permite ajustar fácilmente la carga y cubrir 
las puntas de la demanda; e) poca exigencia relativa en la explotación; f) poca 
demanda de agua de refrigeración (en dicho país escasea más el agua que el com- 
bustible). (1), 


Otros ejemplos de construcciones modernas de interés son: 


1. En la fábrica de Stade de la compañía Dow Chemical, el mayor utilizador 
de la TG industrial del mundo entero, entró en servicio en 1984 una central 
propia de TG de 10 MW, cuyo calor de escape se utiliza en una caldera de vapor 
de escape. El rendimiento energético combinado de esta planta alcanza el valor 
elevado de 75%, que ha podido obtenerse gracias a una temperatura del gas a 
la entrada de la turbina más elevada que la normal en este tipo de instalaciones: 
1160 °С en lugar de los 910 °С habituales. La TG fué diseñada y construida 
por IHI, Japón, con motor de puesta en marcha de la General Electric. (2). 


2. Grupos de TG construidos a base del turborreactor CF-6. Esta TG, utili- 
zada como motor de barco (429 motores en 157 barcos) y después en campos 
petrolíferos y bombeo de crudos (116 instalaciones), alcanza un rendimiento 
del ciclo real del 35%. (3), 


Notas de interés relacionadas con la evolución de las TG 


l. La tendencia al empleo de temperaturas más elevadas a la entrada de la 
turbina conduce a emisiones de NO, mayores, las cuales se intentan reducir 
con la técnica de los catalizadores. 


(1) FELIX, P. y FRIES, A., Premiers résultats d'exploitation obtenus avec la centrale à 
turbines à gaz Riyad 8, en “Revue Brown Boveri 72, 3 (1985) 111-119”, 

(2) “BWK 36,11 (1984) 441”. 

(3) “BWK 36, 4 (1984) 164” 
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2. En los últimos años se ha desarrollado una gran actividad en la refrigera- 
ción por transpiración con el fin de poder utilizar temperaturas más altas a la 
entrada de la TG. Sólo en la Gas Turbine Conference de la A.S.M.E. de 1983 
se tuvieron 5 sesiones con 24 ponencias sobre este tema. 


3. A fin de evitar el aumento de la corrosión proveniente de la utilización 
de combustibles de peor calidad con temperaturas cada vez más altas se ensayan 
actualmente nuevas capas protectoras con spray de plasma al vacío; así mismo 
se protegen los álabes de los TC con capas protectoras contra atmósferas corro- 
sivas. (Véase Sec. 25.3, n. 4). 

4. Se rediseñan las cámaras de combustión para la utilización de hidrocar- 
buros de peor calidad, productos de la liquidación del carbón y gases de bajo 
poder calorífico. 

5. En la REA se ha establecido un límite máximo para la emisión de SO; de 
400 mg/m? normal, en las instalaciones superiores a 300 MW de potencia calorí- 
fica, lo que corresponde aproximadamente a una potencia ütil neta de 100 MW. 
La emisión de este gas es al parecer causa principal de la que se ha dado en llamar 
“la muerte de los bosques". Posteriormente se atribuyeron al ozono también 
estos danos, De ahí el uso de los catalizadores para los gases de escape de los 
coches y el uso consiguiente en los mismos de la gasolina sin plomo. Medidas 
semejantes contra el ozono se toman ya en algunas centrales del Japón y Estados 
Unidos. Otras sustancias dañinas a eliminar en los humos de escape son NOx, 
CO, CO,, hidrocarburos en suspensión en la atmósfera, ácidos halógenos, polvos 
metálicos y polvo. Estas partículas dañinas provienen o de impurezas del combus- 
tible o de la combustión parcial del mismo. En la actualidad se llega a eliminar 
hasta un 99,3% del polvo en los gases emitidos. Para la reducción del SO, el 
procedimiento estandar muy utilizado y tecnicamente dominado es el lavado 
húmedo con cal en suspensión. Otro procedimiento para lo mismo es el pro- 
ceso de humectación con soluciones amoniacales. Otros procesos están en vías 
de desarrollo o se experimentan en plantas piloto, tales como el proceso de lava- 
do húmedo con soluciones de sales de hierro y otros. La TG desde el punto de 
vista de las emisiones nocivas es más favorable que la TV, (1). 


Perspectivas de futuro 


La importancia y el número de las aplicaciones de la TG en un futuro inmedia- 
to dependerá en gran parte del rendimiento del ciclo real de la TG conseguido 
principalmente con el aumento de la temperatura de entrada en la misma. Hoy 
(1984) con una temperatura de entrada en la TG de 1000 °С conseguida mediante 
la refrigeración de los álabes, incluso en TG de sólo unos pocos MW se alcanza 
fácilmente un rendimiento del 30%; pero aumentando esta temperatura por enci- 
ma de los 1000 °С se ha alcanzado un rendimiento del ciclo de 34%. (2), 





(1) Véase SCHOLZ, F., Entwicklungsstand der Rauchgasreinigung, (Estado de desarrollo 
de la purificación de los humos de escape), “BWK 36, 1/2 (1984) 9-18”, 
(2) “BWK 36, 4 (1984) 164”. 
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En la gama de las grandes potencias se desarrollan nuevos tipos para 45 MW, 
91,5 MW y 120 MW. En 1984 se terminaron los trabajos de desarrollo de una TG 
de 210 MW con compresor transónico y un sistema avanzado de refrigeración. (1). 


En 1985 escribía Auer (2) que, existiendo un gran potencial de mejoras en 
ciertas plantas combinadas, su realización en este momento no parece que haya 
de ser a corto plazo. 


En la Conferencia Internacional 31 de TG, en las que en sus 81 sesiones se 
presentaron en 1986 en Düsseldorf a 4800 visitantes y especialistas del mundo 
entero las últimas novedades sobre TG, se expresó la tendencia clara existente 
a pequeñas potencias еп la gama de 1 a 5 MW, la cual era debida por una parte al 
descenso de interés en los países exportadores de petróleo por las grandes poten- 
cias y al aumento de interés en los países desarrollados al bajar el precio del pe- 
tróleo en la TG en la gama de potencias indicada. 


25.5.1. Materiales cerámicos y turbosobrealimentadores 
Materiales cerámicos 


Al elevar la temperatura de entrada de la primera corona móvil con el fin de 
elevar el rendimiento de la turbina es preciso que los álabes que integran esta 
corona tengan suficiente resistencia térmica, así como resistencia a la oxidación 
y corrosión, Los materiales cerámicos permitirían temperaturas más elevadas que 
las aleaciones metálicas de alta temperatura. 


En el congreso de la VDI celebrado en 1985 sobre las perspectivas de futuro 
de los materiales cerámicos se volvió a constatar que, mientras los problemas 
relacionados con su uso en los órganos estáticos de los turborreactores (cáma- 
ras de combustión y coronas fijas) estaban en gran parte resueltos, no así los 
relacionados con las coronas móviles, que excluyen su uso en estas aplicaciones. 


En el mismo congreso se hizo referencia a una capa aislante del calor, compuesta 
a su vez de tres capas: un sustrato de una superaleación metálica, otra capa metá- 
lica intermedia resistente a la oxidación y una capa exterior de óxido cerámico 
a base de dióxido de Zirconio, Se propuso un spray de plasma como técnica de 
aplicación de esta capa. (3). 

La investigación de los materiales cerámicos se está llevando a cabo especial- 
mente en Japón, USA, RFA y Suecia. Los materiales cerámicos, además de ser 
muy resistentes a las altas temperaturas, a la corrosión y al desgaste, no son 
estratégicos y tienen un gran potencial por su bajo precio en el futuro. A partir de 
1980 la investigación de materiales cerámicos adquieren en USA carácter de 
urgencia. En la actualidad (1984) se hacen ensayos en caliente con tempera- 

(1) JACOBI, C., Grosse Industrie Gasturbine für Mittel- und Spitzenlastbetrieb” (TG in- 
dustrial de gran potencia para funcionamiento con carga media у de punta), “BMFT-FB-T- 
83-008 N. DE83750858", 

(2) AUER, W. P., Entwicklung der Kraftwerks-Gasturbine, (Desarrollo de la TG para cen- 


trales eléctricas), “BWK 37, 5 (1985) 213-217”. 
(3) "BWK 37, 4 (1985) 185-186”, 
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tura de entrada en la turbina de 1371 °С y velocidad de ensayo de 115000 rpm. 
La firma sueca Volvo fué la primera que utilizó en un vehículo una TG con un 
rótor fabricado de material cerámico. 


Multitud de Universidades, Centros de investigación y fabricantes iniciaron 
en 1974 un amplio y ambicioso programa en este tema. El Japón, como parte de 
un proyecto más extenso, inició en 1982 un programa de investigación sobre 
materiales cerámicos, que le ha llevado en la actualidad al liderazgo mundial en 
este campo т), 


Turbosobrealimentadores. 


La noticia difundida por dos compañías japonesas en Octubre 1983 de que 
dichas compañías empezarían a construir turbosobrealimentadores con mate- 
riales cerámicos al final de 1984 produjo un fuerte impacto entre los construc- 
tores de TG, por las siguientes razones: a) se mejoraba el rendimiento y la fiabi- 
lidad de los turbosobrealimentadores y se reducía el precio en un 50%; b) era 
un jalón importante en el desarrollo de las TG y de los turbosobrealimentadores, 
tanto de los motores Diesel, como de los de gasolina; c) representaba el éxito de 
los esfuerzos llevados a cabo preferentemente en USA, Japón y la RFA, desde 
el ano 1970, por la industria privada y los gobiernos respectivos. De ahí la “tur- 
bofiebre" que se advirtió en la reunión de la S.A.E. en Detroit. 


Las aplicaciones actuales de los turbosobrealimentadores se pueden reducir 
a tres grupos: a) turbosobrealimentadores muy grandes para los grandes moto- 
res marinos e industriales (firmas Brown Boveri, Sulzer, Mann, De Laval, Elliott, 
Mitsubishi, etc...); b) turbosobrealimentadores para vehículos de transporte 
pesado (en la gama de 200 a 1500 kW); c) turbosobrealimentadores para vehícu- 
los ligeros (de 20 a 200 kW). Este último mercado está aún en fase inicial de 
desarrollo. El liderazgo en este último campo corresponde al Japón (10 a 20% de 
sus coches tienen el turbosobrealimentador incorporado) seguido de Europa 
y USA. Para el año 1988 se prevé en el mundo más de 2100000 turbosobreali- 
mentadores incorporados en los coches, sin tener en cuenta los incorporados 
en los motores diesel industriales. Las compañías japonesas utilizan en ellos 
rotores moldeados por inyección de nitruro de silicio sinterizado, con aditivos 
necesarios para el proceso de sinterización. 

El mayor fabricante mundial de turbosobrealimentadores es la firma Garret 
de USA. En su programa de desarrollo de materiales cerámicos para esta aplica- 
ción se centraron también en el rotor de nitruro de silicio sinterizado, utilizando 
dos procesos de fabricación: moldeado por inyección y fundición por deslizamien- 
to. Los problemas técnicos están resueltos y se estudian los problemas de fabri- 
cación y de economía de mercado. 


Con la utilización de materiales cerámicos en los turbosobrealimentadores se 


(1) Véase HARMON, R. A. y BEARDLEY, CH. W., Ceramics heat up, "Mechanical Engi- 
neering 106,5 (1984) 22-35”. Véase también el número especial de “Japan Industrial and Tech- 
nological Bulletin, 15 (1983)” y The development of structural fine ceramics in Japan, “ME 
106, 5 (1984) 22-25”. 
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esperan conseguir las siguientes ventajas: a) reducción de costos, quizá hasta el 
50%; b) mayor flexibilidad en el diseño (autolubricación e instalación vertical); 
€) menor peso y tamaño; d) mejora en la aceleración al disminuir la inercia: 
€) reducción de materiales estratégicos; f) mayores temperaturas admisibles de 
funcionamiento. (1). 


25.6. Perspectivas de la evolución de las TV 


El año 1983 se cumplió el centenario de la invención de la TV (2), La gran 
perfección adquirida por la misma en estos 100 años de existencia no excluye 
el gran potencial existente de ulterior evolución y perfeccionamiento, cuyos 
objetivos en un futuro inmediato podrían ser los siguientes: 


1. Aumento de la potencia unitaria máxima, que en la actualidad es de unos 
750 MW para centrales de combustible fósil y de unos 1300 MW para las centra- 
les de combustible nuclear, Podrían alcanzarse fácilmente los 4000 MW a 3000 
rpm o 5000 MW a 1500 rpm. 


2. Aumento del rendimiento mediante: a) la elevación de la presión y tempe- 
ratura del vapor vivo (en la actualidad presiones superiores a los 300 bar y tem- 
peraturas superiores a los 600 °С son tecnicamente realizables): b) introducción 
del segundo recalentamiento; c) mejora de la condensación v del precalentamien- 
to del agua de alimentación; d) utilización del calor de escape y disminución de 
la potencia absorbida por la B de alimentación. La optimación del ciclo depende 
del tipo de combustible empleado. 


3. Aumento de la fiabilidad y disponibilidad del grupo, reduciendo los tiem- 
pos de inmovilización entre revisiones, entre otras medidas mediante una pro- 
gramación detallada y formación adecuada del personal, (3), 


Con el aumento de la presión del vapor vivo puede obtenerse una ganancia del 
rendimiento del 2%; con el aumento simultaneo de la presión y de la temperatu- 
ra del mismo y un recalentamiento la ganancia podría ser del 7% y con dos reca- 
lentamientos se podría mejorar el rendimiento hasta un 9%. Al aumentar los 
costes por la introducción, por ejemplo, del doble recalentamiento la rentabili- 
dad de la medida será tanto mayor cuanto mayor sea el número de horas de 
funcionamiento (carga base). 

En un futuro inmediato el crecimiento lento en los países desarrollados de 
la potencia instalada y la tendencia al ahorro energético imprimirán un ritmo 
lento a esta evolución. En un futuro más lejano técnicas como la fusión nuclear 

(1) Véase HARMON, R. A, y LARSEN, R. P., Ceramic turbochargers boots engine perfor- 
mance, “Mechanical Engineering 106, 10 (1984) 44-57”. 

(2) Véase el artículo de HÓXTERMANN, 100 Jahre Dampfturbinen (100 años de TV), 
“VGB Kraftwerkstechnik 63, 7 (1983) 569-576”. 

(3) Véase el interesante artículo de REINHARD, К. С., Contribution à l'augmentation de 
la disponibilité de centrales à vapeur, “Revue Brown Boveri 71, 3/4 (1984) 115-119 y DUN- 


DAS, К. E., A new approach to dismantle intervals for utility steam turbines, “A.S.M.E, paper 
84 JPGC-Pwr-25", 
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revolucionarían totalmente el panorama energético e imprimirían un ritmo 
rápido en la evolución de la TV. 


25.7. Perspectivas de la evolución de las centrales térmicas 

La evolución de las TG y TV es inseparable de la evolución de las centrales 
térmicas, de las que constituyen una parte esencial. Por eso pasamos a estudiar 
las perspectivas de esta última evolución en un futuro inmediato. 


25.7.1. Situación mundial de la producción de energía eléctrica 


El consumo mundial de energía creció en 1983 por vez primera desde 1980 
en un 1% y en 1984 en un 3,7%, como se deduce de la siguiente tabla, (1. 


TABLA 25-1 


CONSUMO DE ENERGIA PRIMARIA DE 1982 A 1984 EN 109 t UC (2) 


Europa Occidental 
Norteamérica 

Latinoamérica 

Africa 

Oriente próximo 

Asia Meridional y Oriental 
Europa Oriental, URSS y China 


Total mundial 





El aumento relativo mundial de las diferentes energías en este mismo tiempo 
fue el siguiente: el gas aumentó en 6,4%; la energía nuclear en 7,4% y el carbón 
en 3,7%; mientras que el petróleo bruto aumentó tan sólo en 1,5%. 


Según un informe de Texaco de 1985 !?! el producto nacional bruto mundial 
hasta el año 2000 experimentará un crecimiento anual entre el 2,2% y el 3,1% y el 
consumo primario de energía aumentará también entre el 1,1 y el 3,1%. El petró- 
leo disminuirá en proporción; pero seguirá siendo la fuente principal de energía. 


En los años 85 y 86 se ha producido una disminución progresiva del precio del 
petróleo y una variación en el mercado del dólar que llena el futuro energético 
de incertidumbre; aunque todo induce a esperar que en un futuro próximo el 
precio del petróleo no experimentará ningún súbito aumento. 

(1) BWK 38, 4 (1986) 110. 

(2) UC = unidad equivalente de carbón de antracita: 1UC = 29,31 MJ/Kg. 

(3) TEXACO, Energy issues and long-term-forecast, “Free World Energy Review, Mayo 
1985”. Véase también В.Р. LONDON, “ВР Statistical Review of World Energy, Junio 1985”. 
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25.7.2. Centrales de carbón 


La crisis del petróleo ha conducido a muchos países, entre ellos a España, a 
transformar muchas centrales antiguas de combustible líquido a carbón, cuyas 
reservas mundiales son muy superiores a las del petróleo, 


En la RFA, que posee las mayores reservas de carbón en Europa, entraron 
recientemente en funcionamiento 4 centrales eléctricas de carbón, con potencias 
comprendidas entre los 400 y los 800 MW її). Las cuatro centrales están provistas 
de instalación desulfurante de los humos de escape y algunas de instalación des- 
nitrificante, (Véase la Sec, 25.7.4). La mayor de estas centrales es la central de 
Ibbenbüren-grupo B de 770 MW. Las características de esta central, cuyo rendi- 
miento combustible-bornes alcanza el valor de 38,5%, son las siguientes: un reca- 
lentamiento; temperatura del vapor vivo y del vapor recalentado, 530 °С; presión 
del vapor vivo, 198 bar; presión de recalentamiento, 33 bar; combustible, hulla 
de poder calorífico 27,75 MJ/kg; siete extracciones de vapor para calentamiento. 


Según К. Knitia (2? en la producción de energía eléctrica a partir del carbón 
existen los procesos siguientes: 


— gasificación parcial del carbón para el funcionamiento de la TG: caldera final 
de vapor funcionando con carbón o coque, aprovechando el calor de escape 
de la TG; 


gasificación total del carbón y caldera funcionando con gas, incluyendo en 
la central misma la instalación de gasificación; 


como anteriormente; pero con suministro de gas de una instalación exterior 
de gasificación de carbón (si el transporte es a mucha distancia sólo resulta 
económica la instalación de gas de alto poder calorífico): 


- producción de gas para otros fines (incluso mediante proceso de calenta- 
miento nuclear; aprovechamiento de la energía eléctrica segün cantidad de 
gas requerida preferentemente en carga base); 


en un futuro más lejano instalación previa de un proceso magneto-hidrodi- 
námico de rendimiento aceptable, precediendo al proceso de gasificación 
del carbón. 


En España en los últimos años se ha impulsado la construcción de centrales 
térmicas de carbón. Así la potencia instalada en carbón en la central de Puentes 
de García Rodríguez de Endesa es de 1400 MW. A esta hay que añadir la central 
de Teruel de lignito de 1050 MW y otras, totalizando en 1984 los 3000 MW en 
carbón, Citemos también la puesta en marcha de la central de lignito de Anllares 
de Fenosa de 350 MW. Otras centrales consumen carbones pobres como Puente 
Nuevo de 387 MW. Al comienzo de 1981 la potencia total en centrales de carbón 
instalada en España ascendía a 6340 MW; aventajando en la actualidad la poten- 
cia instalada en carbón a la de combustible líquido en más de 1000 MW, Desde 

(1) La descripción de estas cuatro centrales puede verse en BWK 37, 3 (1985) 77-85. 

(2) KNITIA, K., Energie. Ordnung. Menschlichkeit (Energía. Orden. Humanidad), Düssel- 
dorf, Econ 1981. 
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1973 el consumo de combustible sólido se ha incrementado en España en un 
341,4%: mientras que el de combustible líquido ha descendido en un 3,9%, En 
1984 se consumió en España un 51,6% menos de fuel-oil que en el año anterior. 
Las causas fueron una mayor producción hidroeléctrica y nuclear y la aportación 
de las centrales de carbón, que ha pasado a ser la principal fuente energética en 
nuestro país. ©, 


А continuación trataremos de cinco tecnologías, que se desarrollan y perfec- 
cionan en la actualidad, de cuyo futuro dependerá en gran parte la evolución de 
las centrales eléctricas, sobre todo de las centrales combinadas de TG y ТУ. 
Estas cinco tecnologías son las siguientes: gasificación del carbón, liquidación 
del mismo, desulfuración del medio ambiente, desnitrificación del mismo y las 
calderas de lecho fluidizado. 


25.7.3. Gasificación y liquidación del carbón 


Para el enriquecimiento del carbón, además de la coquización (2) existen en 
USA, la RAF y otros países multitud de proyectos y plantas piloto, algunas de 
gran potencia, en las que se experimentan procesos diversos para la gasificación 
y liquidación del carbón. 

Para la investigación sobre la gasificación del carbón existe una instalación 
de gran potencia en Great Plains y diversos proyectos piloto para la obtención 
de gas de síntesis y gas para calefacción en USA y una instalación de la empresa 
Texaco en la RFA, junto con estudios de utilización de la energía nuclear para 
estos fines. 

Con la liquidación del carbón pueden obtenerse además de combustibles 
otros productos químicos. La economía de estos procesos está intimamente 
vinculada а la evolución en el futuro del precio del petróleo. (3), 


Los proyectos de gasificación y liquidación del carbón experimentaron un 
frenado grande en la década de los 70 y primera mitad de los 80; más aún, mu- 
chos de ellos a causa de su inviabilidad técnica o económica fueron abandonados; 
pero a la larga se seguirá trabajando intensamente en este campo. El proceso de 
gasificación a presión de la empresa Texaco se ha utilizado en procesos de gas 
de síntesis y ha demostrado su viabilidad en un proceso combinado de TG y TV. 
El ministerio de energía de USA, considerando como prometedor el proceso 
de liquidación indirecta, se decició por experimentar en primer lugar el proce- 
so de hidrificación. 

(1) "Luz y Fuerza 39 (1984) 5-11 y 27”. 

(2) A consecuencia de la crisis del acero la producción mundial de coque disminuyó fuerte- 
mente en los primeros anos de la presente década. 

(3) Véase Coal gasification-today's answer for tomorrow's world, “Conference on coal gasi- 
ficatión, Adelaide, Australia, 1982, Australian Institute of Petroleum 1983, 291 págs." '. Véase 
también el interesante artículo de BONN, В, y SCHILLING, Н. D., Kohlenveredelung und 


Kohlenverwendung (Refinado y utilización del carbón), “BWK 36, 4 (1984) 122-128" con 
340 citas bibliográficas. 
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25.7.4. Desulfuración, desnitrificación y calderas de lecho fluidizado 


Las medidas de protección del medio ambiente adoptadas en muchos países 
prescriben un máximo admisible en la emisión de anhídrido sulfuroso y de óxidos 
de nitrógeno. La remoción de los ültimos (desnitrificación) es más costosa que 
la de los primeros (desulfuración). Con las calderas de lecho fluidificado en las 
centrales de carbón el nivel de productos nocivos se reduce en la raiz misma. 


Desulfuración y desnitrificación 
Sólo en Estados Unidos se han construido, contratado o planificado desde 


1978 por la industria de servicios püblicos 73 sistemas FGD (Flue Gas Desul- 
furization), lo que representa un valor en potencia de 35000 MW. 


En la actualidad se consigue eliminar hasta un 99,3% del polvo en los gases 
que se producen en la combustión del carbón, con lo que se consigue la puri- 
ficación de los gases para su utilización en una TG. 


Para la reducción del SO; el procedimiento standard, muy utilizado y téc- 
nicamente ya dominado, es el lavado hümedo con cal en suspensión, Otro proce- 
dimiento para lo mismo es el proceso de humectación con soluciones amonia- 
cales. Otros procesos, tales como el lavado hümedo con soluciones de sales de 
hierro están en vías de desarrollo o se experimentan en plantas piloto, (1, 

No es posible entrar en la descripción del equipo pertinente, cuyo elevado coste 
puede tener un influjo grande en la optimación económica de la central que se 
proyecta. 


Calderas de lecho fluidizado 


La tecnología de las calderas de lecho fluidizado, empleada ya anteriormente en 
la industria química, ha recibido un impulso grande en los ültimos anos por las 
razones siguientes: a) uso creciente del carbón en las centrales térmicas; b) rendi- 
miento de la combustión mayor que en las calderas convencionales; c) concor- 
dancia con la política de protección del medio ambiente, porque se logra en la 
caldera misma una emisión más pobre en productos nocivos que en la caldera 
convencional. Por estas razones las calderas de lecho fluidizado constituyen en 
la actualidad una buena alternativa a las calderas convencionales de las centra- 
les térmicas, 


Por una parte, para reducir los costes de la transmisión de calor, las centrales 
de cogeneración de calor y electricidad se han de instalar muy cerca de los nü- 
cleos de población urbana y por otra, si se recurre al empleo del carbón, a fin 
de ahorrar combustible líquido, se tropieza con las severas restricciones respecto 
al medio ambiente, que en dichos lugares se exigen, Lo mismo sucede en las 
centrales industriales ubicadas en las proximidades de centros urbanos. Existen 
multitud de técnicas, como ya hemos visto, para reducir estas emisiones, pero 
algunas sólo son aplicables a las centrales de gran potencia. Bajo estos condicio- 


(1) Véase SCHOLZ, F., Entwicklungs Stand der Rauchgasreinigung (Estado de desarro- 
По de la purificación de los gases de escape), “ВМК 36, 1/2 (1984) 9-18”. 
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namientos las calderas de lecho fluidizado tienen la ventaja de la emisión pobre 
en polvo, anhídrido sulfuroso y Óxidos de nitrógeno. De esta manera se ahorran 
costosas instalaciones de desulfuración de humos, quemadores con producción 
reducida de ozono, etc... 


En las calderas de lecho fluidizado se quema carbón en estado flotante, mez- 
clado con arena fina, piedra caliza y partículas de ceniza. El aire de combustión 
se introduce a través de las toberas situadas en la solera de la caldera; induciéndo- 
se una corriente turbillonaria en el material. Inmersos en este lecho fluidizado se 
encuentran los evaporadores, sobrecalentadores o tubos de agua caliente, segün 
el tipo de caldera. La trasmisión de calor a estos tubos es muy buena, gracias à 
dicho movimiento turbillonario. La desulfuración se realiza mediante la piedra 
caliza. (Si el carbón contiene un 1% de azufre, con 5% de piedra caliza se consigue 
un 80% de desulfuración de los humos). t», 


En estos últimos años se han llevado a cabo, sobre todo en USA, Inglaterra y 
la RAF investigaciones costosísimas para el desarrollo de esta técnica. Los siste- 
mas de combustión de lecho fluidizado que pueden ser utilizados en una caldera 
de carbón son los siguientes: 


— hogar de lecho fluidizado estacionario a presión atmosférica; 
— hogar de lecho fluidizado de recirculación a presión atmosférica; 
— hogar de lecho fluidizado sobrealimentado, (2). 


Existen ya multitud de instalaciones realizadas, siendo aproximadamente el 
50% de las instalaciones mundiales de fabricación alemana, teniendo la RAF en 
esta tecnología un liderazgo indiscutible. La de mayor capacidad que se ofrece 
comercialmente es de unas 500 t/h. Las calderas alemanas de mayor potencia 
son las siguientes: 


— en 1982, 137 MW (térmicos) para la central de Cebu en Filipinas; 
en 1984, 128 MW (térmicos) para la central EW Wesertal en Alemania; 
en 1985, 208 MW (térmicos) para la ciudad de Duisburg en Alemania; 


(1) Véase SCHENK, H. R., Fluid-bed firing: application, ecology and economics, “Sulzer 
Technical Review-Escher Wyss News 65, 3 (1983) 3-6", Véase también YEAGER, K., Pressu- 
rized fluidized-bed combustión, “ЕРКІ, J. 8, 5 (1983) 4445" y 7th International Conference 
on fluidized bed combustión, “Proceedings. En. 1983, DOE/METC-83-48”. Sobre el estado 
actual de las calderas de lecho fluidizado puede consultarse el interesante artículo de HILDE- 
BRANDT, R., Wirbelschichtfeuerung für die Strom- und Warmeerzeugung: derzeitiger Entwick- 
lungsstand, (Hogares de lecho fluidizado: estado actual de desarrollo), “BWK 36, 5 (1984) 
193-198”. 

(2) Explicación y esquemas de esta triple tecnología pueden verse en WENGEFELD, P., 
Centrale de chauffage avec chaudière à lit fluidisé suralimenté en comparaison avec d'autres 
systèmes de combustion, "Revue Brown Boveri 69, 11 (1982) 413-422", Véase también WIED, 
E. y SCHILLING, Н. D., Druckwirbelsichtfeuerung von Kohle іт Verbund mit Gas Dampf- 
turbinen-Kraftwerken (Hogar de carbón de lecho fluidizado a presión en conexión con centra- 
les de TG/TV), “Forschung in der Kraftwerkstechnik 1980” y WENGEFELD, P. y WIED, E., 
Koncept für ein umweltfreundliche Heizkraftwerk mit au fgeladener Wirbelschichtfeuerung 
(Concepción de una central termoeléctrica dotada de hogar de lecho fluidizado), VGB-Kon- 
gress “Kraftwerke 1981”, Den Haag 1981, 
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en 1985, 109 MW (térmicos) para la central HKW de Flensburg en Alemania. 


Las dos primeras construidas por la VKW, la tercera por DWW/Lurgi y la últi- 
ma por Lurgi/Lenjes. En USA la firma Keeler/Dorr-Oliver construye calderas de 
lecho fluidizado. 


Resumiendo, las ventajas de esta tecnología de las calderas de lecho fluidizado, 
que se presenta altamente prometedora en los ciclos de cogeneración, son las 
siguientes: 

1.2) Ahorro de equipo costoso de control de contaminación, porque los con- 
taminantes sulfüricos son removidos en la caldera misma. 


2?) Reducción de tamaño de la caldera. 
3.*) Gran rendimiento, 


El máximo rendimiento se consigue en un ciclo combinado TG/TV con coge- 
neración de calor y electricidad con carbón y caldera de lecho fluidizado. En 
este ciclo la TG acciona un generador; los gases a la salida de la TG pasan a una 
caldera de calor de escape de lecho fluidizado, que alimenta la TV, la cual a su 
vez suministra calor y electricidad. (1). 


25.7.5. Centrales nucleares 


La opinión más generalizada en el momento actual es que se extremará la segu- 
ridad de la explotación de estas centrales; pero que aumentará rápidamente el 
porcentaje de la potencia nuclear instalada en el mundo, Desde Abril 1985 hasta 
final del mismo año aumentaron en 51 los grupos nucleares en funcionamiento 
en el mundo, llegando a un total de 374. Por otra parte desde Agosto 1985 hasta 
finales del mismo año disminuyó la potencia nuclear en construcción. La pro- 
porción de energía nuclear instalada en el mundo es actualmente un 15%, La pro- 
porción de la energía nuclear utilizada respecto a la teóricamente disponible fue 
en la primera mitad del año 1984 de un 67%; en la RFA alcanzó el 88%: 60% de 
esta energía provino de reactores de agua a presión, 26% de reactores de agua en 
ebullición y alrededor del 7% de reactores refrigerados por gas. 


Reactores de agua a presión y de agua en ebullición 


Estos reactores seguirán dominando en la próxima década en las nuevas cen- 
trales nucleares sin predominio absoluto del uno sobre el otro; limitándose prácti- 
camente su ulterior desarrollo a la consecución de la máxima seguridad de funcio- 
namiento y a una extensión de sus aplicaciones, por ejemplo, a la calefacción 
a distancia, 


Reactores de alta temperatura 


Estos reactores podrán aplicarse en un futuro próximo a la producción de 
energía eléctrica y a la cogeneración de calor y electricidad, hasta temperaturas 
del orden de los 950 °C. Entre sus múltiples posibles aplicaciones menciona- 

(1) Véase “Mechanical Engineering 106, 12 (1984) 44”. 
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remos la cogeneración con producción de calor para la industria química y pe- 
troquímica, para la elaboración de aceites pesados, arenas y pizarras bitumi- 
nosas, para la gasificación del carbón y para procesos de síntesis como las del 
amoníaco, metanol, etc... El reactor de alta temperatura se puede construir 
en un espectro de potencias de 100 a 1100 MW, También se trabaja en la actua- 
lidad en el reactor modular de alta temperatura, así llamado porque se fabrica- 
ría en serie, con lo que se abarataría su construcción y se introduciría como 
reactor industrial en la gama de potencias de 100 a 500 MW 1), Este reactor 
puede utilizar como combustible el Torio (mucho más abundante en la naturaleza 
que el Uranio). 


En el desarrollo del reactor de alta temperatura se trabaja intensa y conjun- 
tamente en USA y еп la RFA, El prototipo americano de Fort St. Vrain fun- 
ciona con éxito hace varios años, alcanzando un rendimiento de 38,5% - el ren- 
dimiento más elevado alcanzado por un reactor norteamericano desarrollando 
una potencia eléctrica de 324 MW. Se pretende construir una central piloto de 
cogeneración de 2240 MW, Se trabaja también en un reactor que pueda sumi- 
nistrar gas a temperaturas entre 850 y 950 °С, así como en un reactor de alta 
temperatura en Japón, la URSS, Suiza, Austria, Francia y China. (2). 


Reactores recuperadores 


Se espera que a finales de siglo funcionen gran número de ellos, cuyos proto- 
tipos se vienen ensayando con éxito. Las reservas ricas en Uranio, que necesita 
el reactor de agua ligera de la primera generación, son como las del petróleo 
limitadas; mientras que las reservas pobres en Uranio son practicamente inago- 
tables, como sería la energía nuclear explotada con este tipo de reactor de la se- 
gunda generación, 


25.7.6. Centrales combinadas TG/TV 


La idea de la central combinada es muy antigua, viéndose en ella la posibilidad 
de aumentar el rendimiento del ciclo puro de vapor, aumentando la temperatura 
de adición de calor y disminuyendo la temperatura de cesión del mismo. Las pri- 
meras realizaciones datan de los años 50; pero su número ha ido y seguirá yendo 
en aumento con el aumento del rendimiento de la TG. 


Mientras que en las primeras centrales combinadas se alcanzaba tan solo un 
rendimiento global del 30%, en la actualidad al aumentar el rendimiento de la 
TG se ha llegado a un 41% y se podría llegar a un rendimiento global del 48 a 


(1) HIRSCHFELDER, G., Zukunftsweisende Techniken im Kraftwerksbau (Técnicas de 
futuro en la construcción de centrales), “VGB Kraftwerkstechnik, 66, 1 (1986) 1ss”. 

(2) Véase el interesante artículo de SIMON, W, A. y CHI, Н. W., Gegenwart und Zukunft 
des Hochtemperaturreactors in den Vereigniten Staaten (Presente y futuro del reactor de alta 
temperatura en USA), “VGB Kraftwerkstechnik 62, 12 (1982) 1012 ss”. Véase también BAL- 
THESEN, E., Die HTR Weiterentwicklung in Japan, in der Sovietunion und in anderen Ländern 
(Desarrollo ulterior del reactor de alta temperatura en Japón, la Unión Soviética y otras nacio- 
nes), “VGB Kraftwerkstechnik 62, 12 (1982) 1015 ss”. 
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50%, aumentando la temperatura de entrada en la TG a 1250 °С y aumentando 
la relación de potencias TG/TV por encima de la unidad. 


Ya en el año 1981 funcionaban en el mundo más de 150 centrales combinadas 
con una potencia total instalada de 15000 MW. En el Japón ha entrado recien- 
temente en funcionamiento una central combinada de 600 MW. En la actualidad 
(1985) la central combinada de mayor potencia del mundo se encuentra en Bang 
Pakong (Tailandia) con 750 MW de potencia. En Paka (Malasia) existe una central 
combinada de 450 MW, que posteriormente será ampliada. 


Los campos de aplicación actuales de las centrales combinadas son los si- 
guientes: 


— producción de energía eléctrica; 

— producción de energía eléctrica y calor para calefacción industrial o urbana; 

— producción de energía eléctrica y calor para procesos industriales o para 
la desalinización del agua del mar; (1) 

— modernización de centrales de vapor de agua. 


En el futuro el proceso combinado se utilizará también en conexión con un 
proceso de gasificación del carbón o de caldera de vapor de lecho fluidizado o con 
purificación de los gases provenientes de la caldera de vapor, antes de que entren 
en la ТС. 

Las objeciones tradicionales del proceso combinado: poca fiabilidad de la TG, 
exigencia de personal más preparado, coste elevado de construcción y funciona- 
miento y necesidad de empleo de combustibles más caros para la TG se han ido 
superando hasta el punto que puede afirmarse que esta objeciones hoy día carecen 
de fundamento. 


Así, por ejemplo, aunque con la TV pueden utilizarse combustibles más bara- 
tos que con la TG, en la valoración económica del ciclo combinado se puede con- 
tar en la actualidad con que la TG puede funcionar bien con petróleo bruto. (2). 


El desarrollo futuro del ciclo combinado depende de los siguientes factores, 
en los que se sigue investigando: 


mejora del rendimiento de la TG; 

— reducción de las emisiones nocivas; 

— fiabilidad y disponibilidad; 

— flexibilidad en el combustible. 
^ (1) Las centrales de desalinización se construyen con ciclo combinado o con sólo TV, o 
sólo TG. Como ejemplo moderno de estas últimas citaremos la central de Algeria con 12 TG y 
una potencia total de 965 MW, en la cual los gases de escape de las TG se utilizan para el pro- 
ceso de desalinización con una capacidad diaria de 270000 m?. (Véase "BWK 37, 4 (1985) 
174"). 

(2) Este tema ha sido tratado con detalle en el artículo de KUNZE, B., Kombi Kraftwerke 


die Zukunft? (Centrales combinadas- el futuro?), “VGB Kraftwerkstechnik 61, 12 (1981) 
980 ss”. 
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El ciclo combinado crecerá en interés cuando se incorporen al mismo la gasi- 
ficación del carbón y la purificación de los gases, procesos ambos que requieren 
ulterior evolución, En tal caso la TG funcionaría con gas proveniente de la com- 
bustión del carbón o de coques residuales quemados en la caldera de la TV pre- 
viamente purificados. 


APENDICES 


I. Propiedades termodinámicas del aire 
а baja presión. 


Ao IET БЕЗЕ 


223,15 0,202 
224,15 ^ 0,198 
225,15 , —0,194 
226,15 З -0,189 
227,15 Я 0,185 


228,15 0,180 
229,15 0,176 
230,15 0,172 
231,15 А -0,167 
232,15 41, -0,163 





233,15 | —0,159 
234,15 . -0,154 
235,15 Ё 0,150 
236,15 д -0,146 
237,15 A 0,141 


238,15 . -0,137 
239,15 A 0,133 
240,15 . -0,129 
241,15 А 0,125 
242,15 S 0,121 





243,15 30,1 0,116 
244.15 29,1 0,112 
245,15 -28,1 0,108 
246,15 -27,1 0,104 
247.15 26,1 -0,100 





248,15 25,1 0,0961 
249,15 24,1 0,0919 
250,15 23,1 0,0877 
251,15 22,1 0,0839 
252,15 21,1 | -0,0799 


253,15 20,1 -0,0759 
254,15 19,1 0,0720 
255,15 18,1 0,0681 
256,15 17,1 0,0643 
257,15 -16,1 0,0605 


258,15 15,1 0,0567 
259,15 14,1 0,0528 
260,15 13,1 0,0490 
261,15 12,1 0,0452 
262,15 11.0 0.0413 














263,15 -10.0 | 0,0374 
264.15 9,04 | -0,0335 
265,15 8,04 0,0296 
266,15 = 7,03 0,0257 
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310.15 3717 363,15 | 0,287 
311,15 38,18 j 364,15 0,289 
312,15 39,19 К | s 365.15 0,292 
5 
35 | 4019 оа | 36715 0.298 
314,15 41,20 Е а : 
315,15 42,20 368,15 0,301 
316,15 43,21 369,15 0,303 
317,15 44,21 370,15 0,306 
371.15 0,309 


318,15 | 45,22 372.15 0311 


319,15 46,22 | 
320,15 47,23 373.15 0314 
321, 48,24 374.15 0,317 
322,15 49,24 375.15 0.320 


x 376.15 | 0,322 
323,15 | 5025 | 377.15 0,325 


324,15 51,26 
325,15 52,26 LE 378.15 7 0,328 
326,15 53,27 379.15 0,330 
327,15 54,28 | 380,15 0,333 


32815 | 5628 382.15 0338 
329,15 | 56,29 rM i 

330,15 | 5730 383.15 0,341 
33115 | 5830 384,15 | 0343 
332,15 | 5931 E 385,15 0,346 


р i 386,15 0,349 
333,15 | 60,32 387,15 0.351 


334,15 | 61,33 
335,15 | 6233 $ 388,15 0,354 
336,15 | 63,34 ў f 389,15 0,3567 
337,15 | 64,35 390,15 0,3593 
11 36 
338,15 | 6535 pa deu. 
339,15 | 66,36 | ' 
340,15 | 8737 ; 393,15 0,3670 
341,15 | 6838 394,15 0,3696 
342,15 | 69,38 395.15 0,3721 
396,15 0,3747 
34315 | 70,39 397.15 0,3773 
34415 | 7140 
34515 | 72.4 f ; 398.15 0,3799 
346,15 | 7341 | 399,15 0,3824 
347,15 | 74,42 400.15 0,3850 
| : 401.15 0,3875 
34815 | 7543 402,15 0,3900 
349,15 | 76,44 | 
35015 | 7744 2 403,15 0,3924 
351,15 | 7845 404,15 0,3950 
35215 | 79.46 | 405,15 0,3975 
406.15 0,4000 
353,15 | 8047 | 407,15 5 0,4025 
35415 | 81.48 ў у 
355,15 | 82,49 , ý 408,15 0,4050 
356,15 | 8350 | 409,15 0,4075 
35715 | 8451 410,15 0,4100 
411,15 0,4126 
358,15 | 8551 412.15 0,4150 
359,15 | 86,52 
360,15 | 87,53 413,15 0,4174 
361,15 | 8854 414,15 0,4199 
362,15 | 89,55 415,15 0,4223 
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416,15 f 468,15 0,5449 
417,15 469 15 05471 
470.15 0.5493 
418,15 , р 47115 05514 


419,15 
, , 47: LT 
420.15 2,15 0 5536 


421,15 : 473 15 0,5558 
422,15 М 474.15 0,5579 
475,15 0,5601 
423,15 . | 476,15 0.5623 


424,15 Е 
z 4 | 0,564 
425.15 | 47715 5645 


426.15 h 5 | 478,15 0,5666 
427.15 я 479 15 0,5687 
480 15 0.5708 
428,15 481.15 0.5730 


429,15 5 
„1% „8S с 751 
430,15 ў | 482,15 0.575 


431.15 ; 483 15 0.5772 
432,15 5, 484,15 05793 
485,15 | 0,5814 
433,15 . | 48615 0.5836 


13115 ^ 487,15 0,5857 
15 


436,15 | 488,15 0,5878 
437,15 ў | 48915 0.5899 
490,15 0,5920 
438,15 491.15 0,5941 


439,15 , 
44015 492,15 0 5962 


441.15 i 493.15 0,5983 
442,15 , 494,15 0,6003 

495.15 0.6024 
даль 9716 05066 
мер 497 15 0,6066 


446,15 . 498.15 0.6087 
л» . 499.15 0.6107 

500 15 0.6129 
po 501.15 0.6149 
450.15 502 15 0,6169 


451,15 Д 503,15 0,6190 
452.15 y 504 15 06210 
505,15 0,6230 
506 15 0,6251 
507 15 0,6271 




















453,15 
454,15 
455,15 
456,15 ы 508,15 0,6291 
457,15 , 509,15 0,6312 











510,15 0,6332 
511,15 0,6353 

459,15 . 

460,15 512.15 0,6373 


281,16 513,15 0,6393 
462.15 514,15 0.6413 

515,15 0,6433 
P^ M 516 15 0,6453 
465,15 517,15 06473 


466,15 518.15 0,6493 
467.15 ‚ 51915 0,6513 


458,15 
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247 520,15 250,7 
248 521,15 251,8 
249 522,15 252,8 


9,730 | 300 57315 | 3059 0,7541 13,83 
9,798 | 301 574,15 3069 0,7560 13,92 
9,866 | 302 575,15 308.0 | 0,7578 14,00 


303 | 576,15 | 309,0 7596 
250 | 52315 | 2539 | 0,6592 | 9934 | 309 | $2945 | 2000 0, а I 


251 | 52415 254,9 0.6612 10.00 | 











252 | 52515 | 255,9 0,6632 | 10.07 || 305 | 578,15 | 3111 0,7633 | 1427 
253 | 526,15 | 257,0 06651 | 10,14 || 306 | 57915 | 3122 0,7651 | 1437 
254 | 527,15 | 258,0 06671 | 1021 | 307 | 58015 | 3132 0,7669 | 1446 
: 581.15 

255 | 52815 | 2590 | 06690 | 10,28 Ei eoe coa) 020511 3454 
256 529,15 260,1 06/10 | 10,35 х | i б Ie : 

257 | 53015 | 261,1 0,6730 | 1042 || 310 583,15 | 3163 07723 | 14,73 
258 | 531,15 | 2622 | 06749 | 1049 | зр | 58415 | 3174 07741 | 14,82 


259 | 53215 | 2632 06769 10,56 |312 | 58515 | 3184 07759 | 1491 
313 | 586,15 | 319,5 0,7777 | 1501 


260 | 53315 | 2642 | 06789 | 1064 | 314 | 58715 | 3205 | 0,7795 | 1510 


261 534,15 265,3 0,6808 10,71 
262 535,15 266,3 0,6827 10,78 315 588,15 321.6 0.7812 15,20 
263 536,15 267,3 0,6847 10,66 316 589.15 322.6 0,7830 15,29 
264 537,15 268,4 0,6866 10,93 317 590,15 323,7 0,7848 15,39 
318 591,15 | 3247 0,7866 15,48 
319 592.15 325,8 0,7883 15,58 








265 | 538,15 | 269.4 0.6885 | 11,00 
266 | 539,15 | 2704 0,6904 | 11,08 
267 | 540,15 | 271,5 0,6924 | 11.15 | 320 | 59315 3268 0,7901 | 1567 
268 541,15 272,5 0,6943 11,23 321 594 15 327,9 0,7919 15,77 





269 | 54215 | 2736 | 0,6962 | 1130 | 322 | 59615 3289 | 07936 | 1587 
270 | 50315 | 2746 | o6981 | 11:37 | 223 | 59679 3300 [ass 1097 
271 | 544,15 | 2756 0,7007 | 1145 || 32 р р . . 

272 | 54515 | 2767 | 0,7020 | 1152 | 305 | $9815 3321 | 07989 | 16,16 


273 | 54615 | 2777 | 07039 | 1160 | 325 | 60915 | 3331 · | 08007 | 16% 
274 | 54715 | 2788 | 07058 | 1168 | 397 | 60015 3342 | 08025 | 1636 
275 | вавлв | zem | 07077 | 1126 |3 | 60115 | 3992 [0868 | 18d 
276 | 54915 | 2808 | 07095 | 11.83 || 329 | 90215 | 336. d i 


277 | 55015 | 281,9 07114 | 11,91 330 | 60315 | 3373 0,8077 | 16.66 
278 551,15 282,9 0,7133 11,99 331 604,15 | 3384 0,8094 16,77 
279 | 552,15 | 284,0 0,7152 | 12,07 332 | 60515 | 3394 0,8112 | 16,87 
333 | 606.15 | 3405 0,8129 | 16.97 
60715 | 3415 0,8146 | 17,07 





280 | 55315 | 2850 | 07171 | 1215 
281 | 55415 | 2860 | 0,7190 | 1223 | 9% 
282 | 55515 | 2871 | 07209 | 123! | 335 | 60815 | 3426 | 08164 | 17.18 
283 | $5615 | 2881 | 07228 | 1240 | 336 | 60015 | 3437 | 08182 | 17.28 
284 | 557,15 | 2892 | 07246 | 1248 | 339 | 61078 | 3447 | 08199 | 1739 


285 | 558,15 | 2902 0.7265 | 1256 338 | 611,15 | 3458 0,8216 | 17,49 
286 | 559,15 | 291,2 03283 | 1264 | 339 | 61215 | 3468 0,8233 | 17,59 


287 | 560,15 | 2923 | 07302 | 1272 | 340 | 61315 | 3479 | 08250 | 17.70 
288 | 56115 | 2933 | 0.732! | 1280 | 34: | 61415 | 3489 | 08268 | 1781 
289 | 56215 | 2944 | 07339 | 1289 | 342 | 61515 | 3500 | 08285 | 17.9! 


200 | 56315 | 2954 | 0358 | i297 | 343 | 61615 | 351.0 | 08302 | 18.02 


281 | 56415 | 2965 | 07377 | 1305 | 344 | 51715 | 3521 | 08319 | 18,13 


292 | 565,15 | 2975 | 07305 | 13,74 || 345 | 61815 | 353: | 08336 | 1824 
293 | 566.15 | 2986 | 0,7414 | 1322 346 | 61915 | 3542 | 08353 | 1835 
294 | 56715 | 2996 | 0,7432 | 1331 347 | 62015 | 3553 | 0,8370 | 18,45 
2% | senis | 3006 | олаво | 1330 | 348 | 62115 | 3563 | 083% | 1d 
296 | 569,15 | 3017 0,7469 | 1348 349 | 62215 | 3574 ý : 

297 | 570,15 | 3027 | 0,7487 | 13,57 зво | 62315 | 3584 | 08421 | 18,79 


298 | 57115 | 3038 | 0,7505 | 13,65 азда | 10:90 
299 | 57215 | 3048 | 0,7523 | 1374 361 | 62415 | 359,5 
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625,15 
526.15 
627.15 


528,15 
629,15 
630.15 
631,15 
632,15 


633,15 
534,15 
635.15 
636,15 
637.15 


638,15 
639,15 
640,15 
641,15 
642,15 


643,15 
544,15 
645,15 
646,15 
647,15 
648,15 
649,15 
650,15 
651,15 
652,15 


653,15 
654,15 
655,15 
656,15 
657,15 


658,15 
659,15 
660,15 
661,15 
662,15 





663,15 
664,15 
665,15 
666,15 
667,15 


668,15 
669,15 
670,15 
671,15 
672,15 


673,15 
574,15 
575,15 
676,15 
677,15 











0,8455 
0,8472 
0,8489 


0,8505 
0,8522 
0,8539 
0,8556 
0,8572 


0,8590 
0,8606 
0,8623 
0,9639 
0,8656 


0,8673 
0,8689 
0,8706 
0,8722 
0,8739 


0.8756 
0,8772 
0,8789 
0,8805 
0,8822 


0,8838 
0,8854 
0,8871 
0,8887 
0,8903 


0,8920 
0,8936 
0,8952 
0,8969 
0,8985 


0,9001 
0,9017 
0,9033 
0,9049 
0,9066 


0,9082 
0,9098 
0,9114 
0,9130 
0,9146 


0,9162 
0,9178 
0,9194 
0.9210 
0.9225 


0,9241 
0,9257 
0,9273 
0,9289 
0,9305 


19.01 
19,12 
19,23 


19,35 
19,46 
19,57 
19,69 
19,80 


19,92 














678 15 
679.15 
580.15 
681,15 
682,15 


683.15 
684,15 
685,15 
686,15 
687,15 


688,15 
689,15 
690.15 
691,15 
692.15 


593.15 
694.15 
695,15 
696,15 
697,15 


698,15 
699,15 
700,15 
701,15 
702,15 


703,15 
704,15 
705,15 
706,15 
707,15 


708,15 
709,15 
710,15 
711,15 
712,15 


713.15 
714,15 
715,15 
716,15 
717,15 


718.15 
718.15 
720.15 
721,15 
722.15 


723,15 
724,15 
725,15 
726,15 
727,15 


728,15 
729,15 
730,15 





416.9 
418,0 
419.1 
420.1 
4212 


422.3 
4234 
424,4 
425.5 
426,6 


4276 
428,7 
429.8 
430,9 
431,9 


433,0 
434,7 
435,2 
436,2 
437.3 


439,4 
439,5 
440,5 
441,6 
442.7 


443,8 
4449 
445,9 
447.0 
448,1 


4492 
450,2 
451,3 
4524 
4535 


454,5 
455,6 
456,7 
4578 
458,9 


459,9 
461,0 
462,1 
463,2 
464,3 
465,3 
466,4 
467,5 
468,6 
469,7 


470,7 
471,8 
472,9 








0,9321 | 


09337 | 


0,9352 
0,9368 
0,9383 


0,9399 
0,9415 
0.9430 
0,9446 
0.9462 


0,9477 
0.9493 
0.9509 
0,9524 
0.9540 


0,9555 
0,9571 
0,9586 
0,9602 
0,9617 


0,9632 
0,9648 
0,9663 
0,9679 
0,9694 


0,9709 
0,9724 
0.9740 
0.9755 
0,9770 


0.9786 
0.9801 
0.9816 
0.9831 
0.9846 


0,9862 
0,9876 
0.9891 
0,9906 
0.9921 


0.9936 
0.9952 
0,9966 
0,9981 
0,9997 


1,001 
1,003 
1,004 
1,006 
1,007 


1,009 
1,010 
1,012 
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731,15 
732,15 


733,15 
734,15 
735,15 
736,15 
737,15 


738,15 
739,15 
740,15 
741,15 
742,15 


743,15 
744,15 
745,15 
746,15 
747,15 


748,15 
749,15 
750,15 
751,15 
752,15 


753,15 
754,15 
755,15 
756,15 
757,15 


758,15 
759,15 
760,15 
761,15 
762,15 


763,15 
764,15 
765,15 
766,15 
767,15 


768,15 
769,15 
770,15 
771,15 
772,15 


773,15 
774,15 
775,15 
776,15 
777,15 


778,15 
779,15 
780,15 
781,15 
782,15 
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783,15 
784.15 
785,15 
786.15 
787,15 


788,15 
789,15 
790,15 
791.15 
792,15 





793,15 
794,15 
795,15 
796,15 
797,15 


798,15 
799,15 
800,15 
801,15 
802,15 


803,15 
804,15 
805,15 
806,15 
807,15 


808,15 
809,15 
810,15 
811,15 
812,15 








813,15 
814,15 
815,15 
816,15 
817,15 


818,15 
819,15 
820,15 
821,15 
822,15 





823,15 
824,15 
825,15 
826,15 
827,15 


828,15 
829,15 
830,15 
831,15 
832,15 


833,15 
834,15 
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t 
562 | 


















































953,15 
954,15 
955,15 
956.15 
957,15 


958,15 
959,15 
960,15 
961,15 
962,15 


963,15 
964,15 
965,15 
966,15 
967.15 


968,15 
969,15 
970,15 
971,15 
972,15 


973,15 
974,15 
975,15 
976,15 
977,15 


978,15 
979,15 
980,15 
981,15 
982,15 


983,15 
9B4,15 
985,15 
986,15 
987,15 


985,15 
989,15 
990 15 
991,15 
992,15 
993,15 
994,15 
995,15 





220,2 
721,3 
722,5 
723,6 
724,7 


725,9 
727,0 
728.1 
729,3 
730,4 


731,5 
732,7 
733,8 
134,9 
736,1 


737,2 
738,4 
739,5 
740,6 
741,8 


742,9 
744,1 
145,2 
746.3 
747,5 


148.6 
749.8 
7505 
752.0 
7532 


754.3 
155,4 
756,6 
757,7 
158,9 


760,0 
761,1 
762.3 
163,4 
7046 
765,7 
766,9 
768,9 











90,60 


90,97 
91.35 
91,73 
92,12 
92,51 


92.89 
23,28 
93.67 
94,06 
94,44 


94,84 
95,23 
95.62 
96.02 
96.42 


96,81 
972! 
9761 
98,03 
98,43 


98,84 

99,25 

99,65 
100,1 
100,5 


100,9 
101,3 
101.7 
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102,5 


103,0 
103,4 
103,8 
104,2 
104,6 


105,1 
105,5 
105,9 
106,4 
106,8 


107,2 
107,7 
108,1 
108,5 
109,0 


109,4 
109,8 
110,3 
110,7 
111,2 


111,6 
112,1 
112,5 
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1002,15 


1003,15 | 
1004,15 | 


1005,15 
1006,15 
1007,15 


1008,15 
1009,15 
1010,15 
1011,15 
1012,15 


1013,15 
1014,15 
101516 
1016,16 
1017,15 


1018,15 
1019,15 
1920,15 
1021,15 


1022,15 | 
І 800,1 


7023,15 
1024,15 
1025,15 
1026,15 
1027,15 


1028,15 


1028,15 | 
| 808.1 
| 809,2 


1033,15 
1034 15 
1035,15 
1036,15 
1037,15 


1038.15 
1039,15 
1040,15 
1041,15 
1042.15 


1043,15 
1044 15 
1045,15 
1046,15 
1047,15 


1048,15 
1049,15 








111,4 
772,5 
773,7 
114,5 
776,0 


HITA 
778,3 
1194 
180.8 
781,7 


782,8 
784,0 
785,1 
786.3 
787,4 
789,6 
789,7 
790,9 


793,2 
794.3 
795,5 
796,6 
797,8 
198,9 


801.2 
802,3 
803,5 
304,6 


205,8 
406,9 


310,4 


811,5 
812,7 
213,8 
815,0 
816,1 

8173 
815,4 
819.6 
820,7 
821,8 


823,0 
824,1 
825,3 
826,4 
8276 


828,7 
829,9 








1357 
1358 


1359 
1.360 
1.362 
1,363 
1,364 
1,365 
1,366 
1.367 
1.368 
1,370 


1,371 
1372 
1,373 
1,374 
1.375 


1,376 
1377 
1.379 
1,380 
1,381 


1,382 
1,383 
1,384 
1,385 
1.386 


1.388 
1.389 
1.390 
1.391 
1.392 


1393 
1394 
1.395 
1.397 
1398 


1.399 
1.400 
1401 
1402 
1.403 


1,404 
1.405 
1.406 
1.408 
1,409 


1.410 
1,411 
1,412 
1413 
1414 


1,415 
1,416 
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h Sp 
ТЧ. 


1050.15 
1051,15 
1052.15 


1053,15 
1054,15 
1055,15 
1056,15 
1057,15 


1058,15 
1059,15 
1060,15 
1061.15 
1062.15 


1063,15 
1064,15 
1065,15 
1066,15 
1067.15 


1068,15 
1069,15 
1070,15 
1071,15 
1072,15 


1073,15 
1074,15 
1075.15 
1076,15 
1077,15 


1078,15 
1079,15 
1080,15 
1081,15 
1082,15 


1083,15 
1084,15 
1085,15 
1086,15 
1087.15 


1088,15 
1089,15 
1090,15 
1091.15 
1092,15 


1093,15 
1094,15 
1095,15 
1096,15 
1097,15 


1098,15 
1099,15 
1100,15 
1101,15 
1102,15 


1103,15 


























1104.15 
1105,15 
1106,15 
1107,15 


1108,15 
1109,15 
111015 
1111,15 
1112,15 


1113,15 
1114,15 
1115,15 
1116,15 
1117,15 


1118,15 
1119,15 
1120.15 
1121,15 
1122,15 


1123,15 | 


1124,15 
1125,15 
1126,15 
1127,15 


1128.15 
1129.15 
1130,15 
1131,15 
1132,15 


1133.15 
1134,15 
1135,15 
1136,15 
1137,15 


1138,15 
1139,15 
1140,15 
1141,15 
1142,15 


1143.15 
1144.15 
1145,15 
1146,15 
1147,15 


1148,15 
1149.15 
1150,15 
1151,15 
1152,15 


1153,15 
1154,15 
1155,15 
1156,15 
1157,15 























1159,15 
1160,15 
1161,15 
1162,15 


1163,15 
1164,15 
1165,15 
1166,15 
1167,15 


1168,15 
1169,15 
1170,15 
1171,15 
1172,15 


1173,15 
1174,15 
1175,15 
1176,15 
1177,15 


1178,15 
1179,15 
1180,15 
1181,15 
1182,15 


1183,15 
1184,15 
1185,15 
1186,15 
1187,15 


1188,15 
1189,15 
1190,15 
1191,15 





1192,15 | 


1193,15 
1194,15 
1195,15 
1196,15 
1197,15 


1198,15 
1199,15 
1200,15 
1201.15 
1202,15 


1203,15 
1204,15 
1205,15 
1206,15 
1207,15 


1208,15 | 


1209,15 


1210,15 | 


1211,15 


969,4 
970.5 
971.7 
972,9 
974,0 
975,2 
976,4 
977.6 
978,7 


979,9 
981,1 
982,2 
983,4 
9846 


985,8 
986,9 
288,1 
989,3 
990,5 


991,6 
992,8 
994,0 
995,2 
996,3 


997,5 
998,7 
999,9 
1001,1 
1002,2 


1003,4 
1004,6 
1005,8 
1006,9 
1008,1 


1009,2 
1010,5 
1011,6 
1012,8 
1014,0 


1015,1 
1016,3 
1017,5 
1018,7 
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1211,15 | 


1213,15 
1214,15 
1215,15 
1216,15 
1217,15 


1218,15 
1219.15 


1220.15 |" 


1221.15 
1222,15 


1223,15 
1224,15 
1225,15 
1226,15 
1227.15 
1228.15 
1229.15 
1230,15 
1231,15 
1232,15 


1233,15 
1234,15 
1235,15 | 
1236,15 
1237,15 


1238,15 
1239,15 
1248,15 
1241,15 
1242,15 


1243,15 
1244,15 
1245,15 
1246.15 
1247,15 


1248,15 
1249,15 
1250,15 
1251,15 
1252,15 


1253,15 
1254,15 
1255,15 
1256,15 
1257,15 


1258,15 
1259,15 
1260,15 
1261,15 
1262,15 


1263,15 
1264,15 


1048,2 
1049,4 


1050,6 
1051,7 
1052,9 
1054,1 
1055,3 


1056,5 
1057,6 
1058,8 
1060,0 
1061,2 
1062,4 
1063,6 
1064,7 
1065,9 
1067.1 
1068,3 
1069,5 
1070,7 


1071.9 
1073,0 


1074,2 
1075,4 
1076,6 
1077.8 
1079,0 


1080,2 
1081,3 





1,588 
1,589 





2498 


250,6 
251,5 
252,3 
253,2 
254,0 


254,9 
255.7 
256.6 
257,4 
258,3 


259,2 
260,0 
260,9 
261,8 
262,7 


263,6 
264,5 
2654 
266.3 
267,1 


268,0 
269,0 
269,8 
270,8 
271,7 


272,6 
273,5 
274,4 
275,3 
276,2 
2771 
278,0 
278,9 
279,9 
280,8 


281,7 
282,7 
283,6 
284,6 
285,5 


286.4 
287,4 
288,3 
289,2 
290,2 


291,2 
292,1 
293,1 
294,1 
295,0 


296,0 
297,0 





1. PROPIEDADES TERMODINAMICAS DEL AIRE A BAJA PRESION 


1268,15 
1269,15 
1270,15 
1271,15 
1272.15 


1273,15 
1274,15 
1275,15 
1276,15 
1277,15 


1278,15 
1279,15 
1280,15 
1281,15 
1282,15 


1283,15 
1284,15 
1285,15 
1286,15 
1287,15 


1288,15 
1289,15 


1290,15 
1291,15 
1292,15 


1293,15 
1294,15 
1295,15 
1296,15 
1297,15 


| 1298,15 

1299,15 
1300,15 
1301,15 
1392,15 


1303,15 
1304,15 
1305,15 
1306,15 
1307,15 


1308,15 
1309,15 
1310,15 
1311,15 
1312,15 


1313,15 
1314,15 
1315,15 
1316,15 
1317,15 








1132,4 


1133,6 
1134,8 
1136,0 
1137,2 
1138,4 


1139,6 
1140,7 
1141,9 
11431 
1144,3 




















1318,15 
1319,15 
1320,15 
1321,15 
1322,15 


1323,15 
1324,15 
1325,15 
1326,15 
1327.15 


1328,15 
1329,15 
1330,15 
1331 15 
1332,15 


1333,15 
1334,15 
1335,15 
1336,16 
1337,15 


1338,15 
1339,15 
1340,15 
1341,15 
1342,15 


1343,15 
1344,15 
1345,15 
1346.15 
1347,15 


1348,15 
1349,15 
1350.15 
1351,15 
1352,15 


1353,15 
1354,15 
1355,15 
1356,15 
1357.15 


1358,15 
1359,15 
1360.15 
1361,15 
1362,15 


1363,15 
1364,15 
1365,15 
1366,15 























1018 


Il. Propiedades termodinámicas de los 
gases de combustión con coeficiente 
de exceso de aire «- 4 


T H Sp 





(К) kJ/Mo! (kJ/Mol- Kj | 
zl = 


273,15 0, 0, 

323,15 1,475 2,76 
373,15 i 5,13 
423,15 : 7,21 
473,15 9,09 


523,15 ; 10,78 
573,15 12,34 
623,15 , 13,79 
673,15 s 15,14 
723,15 A 16,41 


773,15 Ў 17,61 
823,15 6, 18,74 
873,15 А 19,82 
923,15 , 20,85 
973,15 21,84 


1023,15 22,79 
1073,15 А 23,70 
1123,15 24,57 
1173,15 25,41 
1223,15 | 26,22 


1273,15 27,01 
1323,15 27,77 
1373,15 Я 28,50 
1423,15 ; 29,22 
1473,15 29,91 





1523,15 $ 30,58 
1573,15 » 31,23 
1623,15 ; 31,87 
1673,15 32,48 
1723,15 48,665 33,09 


1773,15 50,512 
1823,15 52,364 
1873,16 54,223 
1923,15 56,087 
1973,15 = 
2023,15 - 
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Ill. Propiedades termodinámicas de los 
gases de combustión con coeficiente 


de exceso de aire «-2 
T H S, 
(К) (kJ/Mo!) (kJ/Mol! - К) 





273,15 0, 

323,15 1,495 
373,15 3,003 
423,15 4,522 
473,15 6,057 


523,15 7,608 
573,15 9,179 
623,15 10,769 
673,15 12,379 
723,15 14,010 


773,15 15,660 
823,15 17,331 
873,15 19,021 
923,15 20,729 
973,15 22,454 


1023,15 24,197 
1073,15 25,956 
1123,15 27,730 
1173,15 
1223,15 


1273,15 
1323,15 
1373,15 
1423,15 
1473,15 


1523,15 
1573,15 
1623,15 
1673,15 
1723,15 49,913 


1773,15 51,818 
1823,15 53,730 
1873,15 55,649 
1923,15 57,573 
1973,15 59,503 











2023,15 61,438 
2073,15 63,379 
2123,15 65,541 
2173,15 67,275 
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IV. Propiedades del vapor de agua 
saturado (según la presión). |, 


һ” А 
fm /kgl | кайт) | клар | (ӘӘ | (20а) | (kJ/kg KI икә дд KI 


6,9828 | 0,0010001 129,20 | 0,007739 2514,4 2485,0 | 0,1060 | 8,9767 
13,036 0,0010006 87,98 |0,01137 2525,5 2470,7 | 0,1957 | 8,8288 


17,513 0,0010012 67,01 | 0.01492 2533,6 2460,2 | 0,2607 8,7246 
21,096 | 0,0010020 54,26 | 0,01843 2540,2 2451,7 | 0,3119 | 8,6440 


24,100 | 0,0010027 45,67 | 0,02190 2545,6 2444,6 | 0,3544 | 8,5785 

26,694 | 0.0010033 | 39,48 | 0,02533 25504 | 24385 | 0,3907 | 8,5232 
| 28983 | o.0010040 | 34,80 | 0,02873 | 2554,5 | 2433,1 | 0,4225 | 8.4755 
| 31,035 00010046 31,14 | 0,03211 2558,2 2428,2 | 0,4507 B,4335 





32,898 | 0,0010052 | 28,19 | 0.03547 | 2561,6 247238 | 0,4763 | 8,3960 
34,605 | 0,0010058 25,77 | 0,03880 2564,7 | 24198 | 0,4995 | 8,3621 
36,183 | 0,0010064 23,74 | 0,04212 2567,5 2416,0 | 0,5209 | 8,3312 
37,651 0,0010069 22,02 | 0,04871 | 2570,2 2412,5 | 0,5407 | 8,3029 


39,025 | 0,0010074 | 20,53 | 0.04871 25726 | 2409,2 | 0,5591 | 8,2767 
42,689 | 0,0010089 | 17.10 | 0,05848 2579.2 | 24005 | 0,6079 | 8,2082 
45,813 | 0,0010102 |. 14,67 | 0,06814 25848 | 2392,9 | 0,6493 | 8,1511 
53,997 | 0,0010140 | 10,02 | 0,09977 2599,2 | 2373,2 | 0,7549 | 8,0093 


60,086 | 0,0010172 7,650 | 0,1307 2609,9 | 2358,4 | 0,8321 | 7,9094 
64,992 | 0,0010199 6,204 | 0,1612 2618,3 | 2346,4 | 0,8932 | 7,8323 
69,124 | 0,0010223 5,229 | 0,1912 | 2625,4 | 23361 | 0,9441 | 7,7695 
75,886 | 0,0010265 3.993 | 0,2504 2636,9 | 2319,2 | 1,0261 | 7,6709 


81,345 | 0,0010301 3,240 | 0,3086 2646,0 | 2305,4 | 1,0912 | 7,5947 
85,954 | 0,0010333 | 2,732 | 0,3661 26536 | 22936 | 1,1454 | 7,5327 
89,959 | 0,0010361 2,365 | 0,4229 2660,1 | 2283,3 | 1,1921 | 7,4804 
93,512 | 0,0010387 | 2,087 | 0,4792 2665,8 | 2274,0 | 1,2330 | 7,4352 














96,713 | 0,0010412 1,869 | 0,5350 2670,9 | 2265,6 | 1,2696 | 7,3954 
99,632 | 0,0010434 | 1,694 | 0,5904 2675,4 | 2257,9 | 1.3027 | 7,3598 
111,37 | 0,0010530 | 1,159 | 0,8628 2693,4 | 2226,2 | 1,4336 | 7,2234 
[120,23 | 0,0010608 | 0,8854| 1,129 2706,3 | 2201,6 | 1,5301 | 7,1268 


127,43 | 0,0010675 | 0,7184| 1,392 | 2716,4 | 2181,0 | 1,6071 | 7,0520 
0,0010735 0,6056 | 1,65! 2724,7 | 2163,2 | 1,6716 | 6,9909 
0,0010789 | 0,5240 | 1,908 27316 | 21474 | 1,7273 | 6,9392 
0,0010839 | 0,4622 | 2,163 2737,6 | 21330 | 1,7764 | 6,8943 





0,0010885 0,4138 | 2,417 2742,9 2119,7 1,8204 | 6,8547 
0,0010928 0,3747 | 2,669 2747,5 21074 | 1,8604 | 6,8192 
0,0010977 0,3367 | 2,970 2752,5 2093,7 1,9040 | 6,7809 
0,0011009 0,3155 | 3,170 2755,5 2085,0 | 1,9308 | 6,7575 











0,0011053 , 0,2883 | 3,469 2759,5 2072,7 1,9684 | 6,7252 
0,0011082 | 0,2727 | 3,667 2762,0 2064,99 1,9918 | 6,7052 
0,0011123 | 0,2522 | 3,964 2765,4 | 2053,7 | 2,0249 | 6,6771 
0,0011150 | 0,2403 | 4,162 2767,5 2046,5 | 2,0457 | 6,6596 


0,0011188 | 0,2243 | 4,458 2770,4 | 2036,2 | 2,0753 | 6,6348 
0,0011213 | 0,2148 | 4,655 277241 20295 | 2,0941 | 6,6192 
0,0011250 | 0,2020 | 4,950 27746 | 20198 | 2,1210 | 6,5969 
0,0011274 | 0,1943 | 5,147 | 27762 | 20136 | 2,1382 | 6,5828 























(1) Véase la nota (1) al pie de la pág. 1024). 


IV. PROPIEDADES DEL VAPOR DE AGUA SATURADO 


184,07 
187,96 
191,61 
195,04 


198,29 
201,37 
204,31 
207,11 


209,80 
212,37 
214,85 
217,24 


219,55 
221,78 
223,94 
226,04 


230,05 
233,84 
239,18 
242,54 


247,31 
250,33 
257,41 
263,91 


269,93 
275,55 
280,82 
285,79 


290,50 
294,97 
299,23 
303,31 





307,21 
310,96 
318,05 
324,65 


328,40 
330,83 
336,64 
342,13 


347,33 
356,96 
365,70 
374,15 





0,0011331 
0,0011386 


| 0,0011438 


0,0011489 


0,0011539 | 


0,0011586 
0,0011633 
0,0011678 


0,0011 723 


0,0011766 
0,0011809 
0,0011850 


0,0011892 
0,0011932 


0,0011972 | 


0,0012011 


0,0012088 
0,0012163 
0,0012274 
0,0012345 


0,0012451 
0,0012521 
0,0012691 
0,0012858 


0,0013023 
0,0013187 
0,0013350 
0,0013513 


0,0013677 
0,0013842 
0,0014009 
0,0014179 


0,0014351 
0,0014526 
0,0014887 
0,0015268 


0,0015507 
0,0015672 
0,0016106 
0,0016579 


0,0017103 
0,0018399 
0,0020370 


, 0,06053 


v 
Im? /kgl 


0,1774 
0,1632 
0,1511 
0,1407 


0,1317 
0,1237 
0,1166 
0,1103 


0,1047 
0,09954 | 
0,09489 
0,09065 


0,08677 | 
0,08320 
| 0.07991 

0,07686 


0,07139 
0,06663 


0,05703 


0,05244 
0,04975 
0,04404 
0,03943 


0,03563 
0,03244 
0,02972 
0,02737 


0,02533 
0,02353 
0,02193 
0,02050 





0,01921 
0,01804 
0,01601 
0,01428 


0,01337 
0,01280 
0,01150 





(kJ/kg) | 


781,13 
798,43 
814,70 
830,08 


844,67 
858,56 
871,84 


| 884,58 


896,81 


908,59 | 


919,96 
930,95 


941,60 


951,93 | 


961,96 
971,72 


990,48 
1008,4 
1033,7 
1049,8 


1072,7 
1087,4 
1122,1 
1154,5 


1184,9 
1213,7 
1241,1 
1267,4 


1292,7 
1317,1 
1340,7 
1363,7 


1386,1 
1408,0 
1450,6 
1491,8 


1516,0 
1532,0 
1571,6 
1611,0 


1650,5 
1734,8 
1826,5 





(kJ/kg) 


2779,7 
2782,7 
2785,4 
21818 


2789,9 
2791,7 
2793,4 
21948 


2796,1 
2797,2 
2798,2 
2799,1 


2799,8 
2800,4 
2800,9 
2801,4 


2802,0 
2802,3 
2802,3 
2802,0 


2801,1 
2800,3 
2797,7 
2794,2 


2789,9 
2785,0 
2779,5 
2773,5 


2766,9 
2759,9 
2752,5 
2744,6 


2736,4 
27277 
2709,3 
2689,2 


2676,1 
2667,0 
2642,4 
2615,0 


2584,9 
2513,9 
2418,4 


2107,4 





1998,5 
1984,3 
1970,7 
1957,7 


1945,2 
1933,2 
1921,5 
1910,3 


1899,3 
1888,6 
1878,2 
1868,1 


1858,2 
1848,5 
1839,0 
1829,6 


1811,5 
1793,9 
1768,6 
1752,2 


1728,4 
1712,9 
1675,6 
1639,7 


1605,0 
1571,3 
1538,4 
1506,0 


1474,2 
1442,8 
1411,7 
1380,9 


1350,2 
1319,7 
1258,7 
1197,4 


1160,1 
1135,0 
1070,7 
1004,0 


934,3 
779,1 
591,9 

0,0 





| 2.1786 


2,2161 
2,2510 


| 2,2837 


2,3145 
2,3436 
2,3713 
2,3976 


2,4228 
2,4469 
2,4700 
2,4922 


2,5136 
2,5343 
2,5543 
2,5736 


2,6106 
2,6455 
2,6945 
2,7253 


2,7689 
2,7965 
2,8612 
2,9206 


2,9757 
3,0273 
3,0759 
3,1219 


3,1657 
3,2076 
3,2479 
3,2867 


3,3242 
3,3605 
3,4304 
3,4972 


3,5361 
3,5616 
3,6242 
3,6859 


3,7471 
3,8765 
4,0149 


6,5497 
6,5194 
6,4913 
6 4651 


6,4406 
6,4175 
6,3957 
6,3751 


6,3554 
6,3367 
6,3187 
6,3015 


6,2849 
6,2690 
6,2536 
6,2387 


6,2104 
6,1837 
6,1463 
6,1228 


6,0896 
6,0685 
6,0191 
5,9735 


5,9309 
5,8908 
5,8527 
5,8162 


5,7811 
5,7471 
5,7141 
5,6820 


5,6506 
5,6198 
5,5595 
5,5002 


5,4646 
5,4408 
5,3803 
5,3178 


5,2531 
5,1128 
4,9412 


4,4429 
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V. Propiedades del vapor de agua satu- 
rado (según la temperatura). 


v v" »" | бү г s | s" 
ím3/kg) — (m3/kgl, (kg/m?) | (kJ/kgl | (kJ/kg) | (kJ/kg) |(kJ/kg К) (kJ/kg К) 
| 


0,006108 | 0,0010002 | 206,3 |0,004847 ] 2501.6 9,1577 
0,006112 | 0,0010002 | 206,2 [0,004851 2501,6 f 9,1575 
0,006566 | 0,0010001 | 192,6 [0,005192 | 2503,4 ] 9,1311 
0,007055 | 0,0010001 | 179,9 [0,005558 2505,2 Ў ! 9,1047 
0,007575 | 0,0010001 ¡168,2 0,005946 | 2507,1 ,0459 | 9,0785 


0,008129 | 0,0010000 | 157,3 0,006358 5 2508,9 9,0526 
0,008718 0,0010000 | 147,2 0,006795 A 2510,7 T 9,0269 
0,009345 0,0010000 |137,8 0,007258 2512,6 | 9,0015 
0,010012 0,0010001 | 129,1 |0,007748 y 2514,4 ] 8,9762 








0,010720 | 0,0010001 |121,0 (0,008267 2516,2 , 8,9513 
0,011472 | 0,0010002 1113,4 |0,008816 d 2518,1 | 8,9265 
0,012270 | 0,0010003 106,4 |0,009396 E 2619,9 | 9. 8,9020 
0,013116 ` 0,0010003 | 99,91 |0,01001 Я 2521,7 | 8,8776 


0,014014 | 0,0010004 93,84 |0,01066 | E 2523,6 | 8,8536 
0,014965 0,0010006 88,18 |0,01134 | 2525,4 , 8,8297 
0,015973 0,0010007 82,90|0,01206 | , 25272 8,8060 
0,017039 0,0010008  77,98|0,01282 52. 2529,1 | 8,7826 


0,018168 0,0010010 73,38 |0,01363 2530,9 E 8,7593 
0,019362 0,0010012 | 69,09 |0,01447 2532,7 , 8,7363 
0,02062 0,0010013 65,09 |0,01536 s 2534,5 8,7135 
' 0,02196 0,0010015 61,34 |0,01630 , 2536,4 у 8,6908 


0,02337 0,0010017 57,84 |0,01729 r 2538,2 53| 8,6684 
0,02485 0,0010019 54,56 |0,01833 А 2540,0 , 8,6462 
0,02642 0,0010022 | 51,49 |0,01942 | и 2541,8 ý | 8,6241 
0,02808 0,0010024 | 48,62 (0,02057 2543,6 8,6023 


0,02982 | 0,0010026 | 45,93 |0,02177 2545,5 , 8,5806 
0,03166 0,0010029 | 43,40 |0,02304 М 2547,3 8,5592 
0,03360 0,0010032 | 41,03 |0.02437 E 2549,1 8,5379 
0,03564 0,0010034 | 38,81 |0,02576 A 2550,9 8,5168 


0,03778 | 0,0010037 | 36,73 |0,02723 2552,7 , 8,4959 
0,04004 0,0010040 | 34,77 |0,02876 2554,5 Х 8,4751 
0,04241 0,0010043 | 32,93 |0,03037 ' 2556,4 8,4546 
0,04491 0,0010046 | 31,20 |0,03205 Л 2558,2 , 8,4342 


0,04753 | 0,0010049 | 29,57 |0,03382 2560,0 , 8,4140 
0,05029 | 0,0010053 | 28,04 |0,03566 2561,8 , 8,3939 
0,05318 0,0010056 | 26,60 |0,03759 2563,6 0,4913| 8,3740 
0,05622 | 0,0010060 | 25,24 |0,03961 ‚56 | 2565,4 | 0,5049 | 8,3543 


0,05940 | 0,0010063 | 23,97 |0,04172 ^ 2567,2 0,5184 | 8,3348 
0,06274 | 0,0010067 22,76 |0,04393 2569,0 0,5319| 8,3154 
0,06624 | 0,0010070 |21,63 |0,04624 2570,8 0,5453 | 8,2962 
0,06991 | 0,0010074 |20,56 ,0,04865 5 2572,6 0,5588 | 8,2772 











0,07375 0,0010078 |19,55 0,05116 2574,4 0,5721 | 8,2583 
0,07777 0,0010082 |18,59 |0,05379 2576,2 0,5854 | 8,2395 
0,08198 0,0010086 17,69 |0,05652 175,81 | 2577,9 0,5987 | 8,2209 
0,08639 | 0,0010090 |16,84 0,05938 | 179,99 | 2579,7 0,6120 | 8,2025 

















V. PROPIEDADES DEL VAPOR DE AGUA SATURADO 


317,15 | 


318,15 
319,15 
320,15 


321,15 
322,15 
323,15 
324,15 


325,15 
326,15 
327,15 
328,15 


329,15 
330,15 
331,15 
332,15 


333,15 
334,15 
335,15 
336,15 


337,15 
338,15 
339,15 
340,15 


341,15 
342,15 
343,15 
344,15 


345,15 
346,15 
347,15 
348,15 


349,15 
350,15 
351,15 
352,15 


353,15 
354,15 
355,15 
356,15 


357,15 
358,15 
359,15 
360,15 





0,09100 
0,09582 
0,10086 
0,10612 


0,11162 
0,11736 
0,12335 
0,12961 


0,13613 
0,14293 
0,15002 
0,15741 


0,16511 
0,17313 
0,18147 
0,19016 


0,19920 
0,2086 
0,2184 
0,2286 


0,2391 
0,2501 
0,2615 
0,2733 


0,2856 
0,2984 
0,3116 
0,3253 


0,3396 
0,3543 
0,3696 
0,3855 


0,4019 
0,4189 
0,4365 
0,4547 


0,4736 
0,4931 
0,5133 
0,5342 


0,5557 
0,5780 
0,6011 
0,6249 





0,0010094 
0,0010099 
0,0010103 
0,0010107 


0,0010112 
0,0010117 
0,0010121 
0,0010126 


0,0010131 
0,0010136 
0,0010140 
0,0010145 


0,0010150 
0,0010156 
0,0010161 


0,0010166 | 


0,0010171 
0,0010177 


0,0010182 | 


0,0010188 


0,0010193 
0,0010199 
0,0010205 
0,0010211 


0,0010217 
0,0010223 
0,0010228 


| 0,0010235 


0,0010241 


| 0,0010247 
| 0,0010253 


0,0010259 


0,0010266 
0,0010272 
0,0010279 
0,0010285 


0,0010292 
0,0010299 
0,0010305 
0,0010312 


0,0010319 
0,0010326 
0,0010333 
0,0010340 


| 16,04 
15,28 
14,56 
13,88 


13,23 
12,62 


11,50 | 


10,98 
10,49 | 

10,02 
9,579 





| 9.159 
| 8,760 
| 8,381| 

8,021 


| 7.679 
7,353 
7,044; 
6,749, 


6,469. 
6,202! 
5,948 

5,706 | 


5,476 | 
5,256 | 
5,046 | 
4,846 


4,656 
4474 
4,300 
4,134 


| 3,976 
3,824 | 
3,680 
3,541 





| 3,409 
| 3,283 
| 3,162 
3,046 


2,935 
2,829 
2,727 
2,630 





0,06236 


| 0,06546 


0,06869 
0,07206 


0,07557 
0,07922 


0,08697 


0,09108 
0,09535 
0,09979 
0,1044 


0,1092 


12,05 | 0,08302| 





0,1142 | 


0,1193 | 


0,1247 


0,1302 
0,1360 
0,1420 
0,1482 


0,1546 
0,1612 
0,1681 
0,1752 


0,1826 
0,1903 
0,1982 
0,2063 


0,2148 


0,2235 | 


0,2326 
0,2419 


0,2515 
0,2615 
0,2718 
0,2824 


0,2933 
0,3046 
0,3163 
0,3283 


0,3407 
0,3535 
0,3667 
0,3803 


е 
(к/а) | 





po 
(kJ/kg) 


2614,9 


| 26166 


| 2626,9 | 


2618,4 
2620,1 
2621,8 


2623,5 
2625,2 


2628,6 


2630,3 
2632,0 
2633,7 
2635,4 


2637,1 
2638,7 
2640,4 
2642,1 


2643,8 
2645,4 
2647.1 
2648,7 


2650,4 
2652.0 
2653,6 
2655,3 





(kJ/kg) 


2397,3 | 


2394,9 
2392,5 
2390,1 


2387,7 


2385,3 | 


2382,9 
2380,5 


2378,1 
2375,7 
2373,2 


23708 | 


2368,4 
2365,9 
2363,5 
2361,1 


2358,6 
2356,2 


| 2353,7 


2351,3 


2348,8 


2346,3 | 
2343,9 | 


2341,4 


2338,9 
2336,4 


23340 | 


2331,5 


2329,0 
2326,5 
2324,0 
2321,5 


2318,9 
2316,4 
2313,9 
2311,4 


2308,8 
2306,3 
2303,8 
2301,2 


2298,7 
2296,5 
2293,1 
2290,9 








0,6252 
0,6383 
0,6514 
0,6645 


0,6776 
0,6906 
0,7035 
0,7164 


0,7293 
0,7422 
0,7550 
0,7677 


0,7804 
0,7931 


0,8058 | 
0,8184 | 


0,8310 
0,8435 
0,8560 
0,8685 


0,8809 
0,8933 
0,9057 
0,9180 


0,9303 
0,9426 
0,9548 
0,9670 


0,9792 


| 0,9913 


1,0034 
1,0154 


1,0275 
1,0395 
1,0514 
1,0634 


1,0753 
1,0871 
1,0990 
1,1108 


1,1225 
1,1343 
1,1460 
1,1577 








7,9759 
7,9595 
79431 
7,9269 


7,9108 
7,8948 


| 7,8790 


7,8633 


78477 
7,8322 


| 7,8168 


7,8015 


7,7864 
7,74 
7565 
7,7417 


7,7270 
7,1124 
7,6979 
7,6835 


7,6693 
7,6551 
7,6410 
7.6271 


7,6132 
7,5995 
7,5858 
7,5722 





7,5588 
7,5454 
7,5321 
7,5189 


1023 


1024 


| 0,0010347 
0,0010354 
0,0010361 
| 0,0010369 


0,0010376 
0,0010384 
0,0010391 
0,0010399 


0,0010406 
| 0,0010414 
0,0010421 
0,0010429 


0,0010437 











(1) Los símbolos utilizados en los apéndices 4 y 5 si 
ос у °K; у — volumen específico del agua 
p” — densidad del vapor saturado seco; h' 


2,536 | 
2,447 
2,361 
2,279 


2,200 | 
2.125 
2,052 
1,982 


1,915 | 
1,851 
1,789 
1,730 


| 1,673 
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n" 


Кта) (kg/m?) | (kJ/kg) | (kJ/kgi 


0,3942 2656,9 
0,4087 2658,5 
0,4235 2660,1 
0,4388 2661,7 


0,4545 | 2663,4 
0,4707 2665,0 
0,4873 2666,6 
0,5045 2668,1 


0,5221 2669,7 
0,5402 2671,3 


0,5589 26729 | 


0,5780 2674,4 


0,5977 2676,0 














' s' s" 


(kJ/kg) (kJ/kg KJ|fkJ/kg К} 


2288,4 1,1693 7,5058 
22858 1.1809 7.4928 
2283,2 | 1,1925 | 7,4799 
2280,6 | 1,2041 7.4670 


2278,0 | 1,2156 | 7.4543 
2275,4 | 1.2271 | 7,4416 
22728 | 1.2386 | 7.4291 
22702 | 1,2501 7,4166 
22675 | 1,2615 | 7,4042 
2264,9 1.2729 7,3919 
2262,2 | 1,2842 | 7.3796 


| 2259,6 | 1.2956 | 7.3675 


2256,9, 1.3069 7.3554 














ignifican: p— presión absoluta;t ,T— temperatura en 
en ebullición; у” — volumen específico del vapor saturado seco; 
entalpía del agua en ebullición; h” — entalpía del vapor saturado 


seco; г — calor de vaporización; $ — entropía del agua en ebullición; s'' — entropía del vapor saturado seco. 
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comparación con c. de Rankine, 138. 
ideal, 137-142, 
real, 142-146. 
regenerativo ideal, 715-719. 
rendimiento térmico, 139-141, 
sencillo, 713-715, 
Carnot, 77-78, 91, 
comparación con с. Rankine, 138. 
con vapor de agua, 107-110, 
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en plano Ts, 86-87, 
gas perfecto, 77-79. 
sustancia cualquiera, 79-80. 
Ericsson, 87-88, 658-659. 
Hirn, 644, 
Rankine, 107-121. 
aumento con temperatura inicial, 117. 
TG, 713-773. 
cerrado y reactor nuclear, 745-750. 
cerrados, 7 42-750. 
cerrados, aplicaciones, 750, 
cerrados, ejemplos, 743. 
compresión isotérmica, 721-726, 
compresión y expansión isot., 729-730. 
expansión isotérmica, 727-728, 
recalentamiento intermedio, 734-736. 
refrigeración intermedia, 730-733, 
regenerativo y noregenerativo, 928-934 
TG, 713-773, 
abiertos, 736-742. 
TV 
recalentamiento intermedio, 644-658, 
recalentamiento múltiple, 645-646, 
recalentamiento, punto óptimo, 646. 
abierto sencillo TG, 15-16, 
binario mercurio y agua, 670-676. 
binario mercurio y agua, rend., 676. 
calefacción, 78. 
cerrado, Ackeret Keller, 381, 
cerrado, TG, 714. 
combinado. 
TV y TG, 755-760. 
Teste, 756-757. 
convenio de signos, 67. 
fundamentales TG, 713-715. 
generalizado de Carnot, 87-90. 
híbridos, 750-754, 
Irreversible, 89-90, 
recalentamiento. 
realización, 654-656. 
refrigeración, 78. 
regenerativo, 
real TV, 664-669. 
tres precalentadores, 660-664. 
TV, 658-669. 
selección presiones extrac., 667. 
regenerativo con recalentamiento, 669, 


Cierre Iso-Carbon, 879. 

Cierre hidráulico, 878. 

Cierre laberfntico, cálculo, 880-882. 
Circuito sencillo y doble en r. nucl., 746-50. 
Circulación, 566-570. 

Clapeyron, ecuación de, 43, 

Clasificación TV, 360-365. 

Clausius, 76, 81-82. 

Cobalto, 894, 901. 

Coeficiente 
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amplificación, 846. 
caida presión total en difusor, 469-470, 
calidad TV, 354-355. 
caudal, 332-334, 
TM múltiples, 346. 
TC axial, 616. 
empuje ascensional 
TC axial, 615-616. 
exceso aire, 777-779. 
forma: véase núm, espec. revol, 
Pérdida en tobera, 188-189. 
plenitud, 671-674, 
potencia, 334. 
presión, 330-332. 
TC axial, 614-616, 
TM múltiples, 344-346, 
TV, 352-355. 
medio TM múltiples, 352-355. 
medio, 615. 
ventiladores, 331. 
presión, valor límite TV, 402, 
recuperación 
escalonamiento Curtis, 423. 
velocidad, 328-329, 
álabes móviles, 193-196, 
escalonamiento Curtis, 423. 
óptimo cualquier g. reacción, 295, 
óptimo escalonam. acción, 287-292. 
óptimo escalonam, reacción, 292-297. 
tobera, 188-192. 
velocidad, vapor húmedo, 192-193, 


Coeficiente recalentamiento, 228-235, 
cálculo gas perfecto, 229-232. 
cálculo vapor de agua, 232-233, 

Coeficiente Q TC axial, 709-710, 

Coeficiente: véase factor, perfil de ala. 

Cogeneración, 373,755, 

TG helio, 747-750. 

TG, 754-755. 

ciclo real, 689. 

reactores nucleares, 1001-1002. 

Cohetes, 28. 
materiales, 895. 

Cojinetes, 859, 861-863, 

Michell, 906. 

Colina rendimientos, 912. 

Combustibles 
TG, 744-145, 787-191. 
poder calorffico, 775-776, 
sólidos TG, 790-791. 

Combustión, 775-802. 
externa, motor de, 12. 
masa aire necesaria, 776-779, 

Compal, 985. 

Comparación 
TC centrífugos y axiales, 480-485, 
ТС con compresor alternativo, 473. 


1052 


acción y reacción en TT, 409-411. 
tipos escalonamientos, 399-401, 
Comparación TG con motores Diesel, 374. 
Comparación TMT con TMH, 171, 175, 181, 
201, 222, 234, 283, 288, 331, 350, 353, 
478, 500, 549, 582, 609, 628, 939-940, 
[942. 
Componentes 
meridionales de la velocidad, 7, 
velocidad, 6-7. 
velocidad, meridional y periférica, 167. 
Compound: véase TV. 
Compresibilidad 
del fluido en las turbomáquinas, 2. 
ventiladores, 8. 
Compresión 
adiabática real, 495-496. 
ai., 494-495. 
difusor, 496. 
Compresión: véase proceso. 
Compresor: véase turbocompresor, 
Compresor, software, 986. 
Concepts Eti, Inc, 985. 
Concorde, 894, 
Condiciones normales, 38-39, 
Conductibilidad térmica, 885. 
Cono del gasto de vapor/gas, 921, 923, 927. 
Constante, 
R gas perfecto, 44. 
gas 43. 
Construcción 
TMT, 887-882, 
álabes fijos, 870-872. 
álabes móviles, 830-843, 
cojinetes, 859-863. 
diafragma, 870-872, 
disco, coeficiente recuperación, 197, 
disco y tambor, 388-391. 
discos, 821-830. 
eje, 843-845. 
estátor, 868-882. 
laberintos y prensaestopas, 872-882. 
rotor, 817-821, 
tambor, coeficiente recuperación, 197. 
contínuo y discontínuo, 417, 
Consumo específico 
aire en TG, 153-154, 
calor, 126-127. 
gas, 724, 
vapor, 125-126, 
Continuidad: véase ecuación de, 
Contrarotación TC, 612, 
Control Data, 985-986. 
Control TV, 945. 
Convenio de signos, 52, 
Cooper-Bessemer, 480, 
Coordenadas cilíndricas, 4. 
Cornaux, 757. 
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Corona directriz 
TC, 485, 490-492, 
con álabes 
diseño TC centrffugo, 526-527, 
con y sin álabes, TC, 490-492, 
sin álabes 
diseño TC, 525-526, 
Corona regulación, 401-405, 954. 
Corrección por enrejado, 575-579. 
Corriente potencial, 577-578. 
Corriente supersónica, 105-106, 
Corriente: véase también flujo. 
Corrosión álabes TG, 744. 
Corte longitudinal, TC axial, 605. 
Corte meridional TC axial, formas, 618. 
Corte meridional: véase tamb. proyección, 
Corte por cilindro axial, 301. 
Corte transversal TMT, 299, 
Cosmic Athens Ga, 984, 
Cracking del petróleo, 24, 
Crisis del petróleo, 357-359, 
Cromo, 891-892. 
Cross-compound: véase TV, 
Curtis, TV, 184-185. 
Curtis: véase también escalonamiento. 
Curva 
Fanno, 260-262, 
politrópica expansión real tobera, 262, 
Curva característica 
número revoluciones, 958-959. 
Curva de saturación vapor agua, 98, 
Curva límite bombeo, 911-912. 
Curva polar, 562, 
Curvas características, 909, 
TC deducidas analíticamente, 916-920, 
combinadas TC y TG, 928-930, 
turbocompresor, 909-920. 
universales TC, 912-916. 
C-E-Computer Services, 984, 


Choque 
normal en difusor, 468, 
positivo, negativo, 650. 
Choque: véase también pérdidas. 
Chrysler, 306, 904. 


Daimler Benz, 19. 
De laval (TV), 11, 
Degradación de la energía, 2.? princ., 88. 
Demag, 477. 
Densidad, 40-41. 
normal, tabla, 43. 
relativa, 40-41. 
Desarrollo cilíndrico, 301. 
TC axial, 611, 
TM, 550. 
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escalonamiento acción TT, 283, 285, 
escalonamiento reacción, TT, 286, 

Desigualdad Clausius, 81. 

Desintegración del aire, TC, 492. 

Desliz., factor: véase fact dism, trabajo. 

Desnitrificación, 999, 

Desprendimiento capa límite, 189-552, 
TC axial, 628. 

Desulfuración, 999. 

Desviación del chorro (tobera), 264-266, 

Deutsche Bundesbahn, 386-387. 

Diafragmas construcción, 899, 

Diafragmas y álabes fijos, 870-882. 

Diagonales, véase turbomáquinas. 

Diagrama 
Mollier, 96-101, 
aire y productos combustión, 782-785, 

Diámetro 
eje TC, 522-523. 
medio, variación TC axial, 618-619. 
salida última corona móvil, 413-414, 

Diesel: véase motor. 

Difusión, 245-248, 463-471, 551-554, 
completa e incompleta, 464467, 
controlada, 628. 

Difusión: véase también adhesión, 

Difusor 
TC, 489-492. 
compresión adiabática real, 496. 
entrada turborreactor, 464, 
rendimiento, 464-467. 
salida TV, 199-201. 
subsónico, 463-467, 
supersónico, 467-471. 
tubo cilíndrico (с. Fanno), 260-262. 

Dimensiones princ, TC axial, 619-622, 

Directriz : véase corona directriz. 

Discos 
TT, 388-391, 
apertura circular, resistencia, 827-828. 
tipos en cuanto a resistencia, 821-830, 
vibraciones, 851, 

Discos: véase también pérdida, rotor, 

Diseno 
1: Tobera TV (págs. 266-274). 


2: TV acción un escalonam, (302-310). 
3: TV con escalonam. presión (425-445). 
4: TV con escalonam, Curtis (445-451). 


5: TC radial 1 escalonam, (527-536). 

6: TG reacción con torsión (595-601). 

7: TC axial varios escal, (629-633). 

álabes, 840-846. 

cámaras de combustión, 801-802, 

regenerador tubular, 807-813. 

tambor contínuo y discontínuo, 417, 
Diseño: véase también proyecto. 
Disminución de trabajo: véase factor de, 
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Dispositivo de giro TV, 863. 
Dispositivos drenaje, 651, 653. 
Drax (central eléctrica), 371. 
Drenaje: véase dispositivos. 


EW Wesertal (central), 1000. 
EWC, 975, 
Eckert 
diagrama TC, 519-520. 
gráfico pérdidas interst, 210-211, 
gráficos TC, 619-622, 
Ecología, red. gases contaminantes, 794, 
Economizador, 668, 
Ecuación 
Clapeyron, 43. 
Euler 
cuadro resumen, 177, 
deducción TMG, 174-176. 
deducción TMM, 168-174, 
Van der Waals, 45, 
cámara combustión, 779-780, 
continuidad, 245-246. 
de Mayer, 70, 
de estado, 38, 
de la adiabática-reversible 
gases perfectos, 72-73. 
de la adiabática+eversible, g. perf. 70-72, 
diferencial 
equilibrio radial, 583-585. 


fundamental, diseno TM axial, 572. 
fundamental diseno regenerador, 807. 
fundamental trasmisión calor, 721, 
Ecuaciones 
de estado 
gases perfectos, 41-44, 
gases reales, 44-45. 
resistencia discos, 822-830, 
Efecto de enrejado, 576. 
Eficiencia regenerador, 719-721, 
Eggborough (central), 666. 
Eje 
TC, materiales, 906. 
coeficiente seguridad, 845. 
materiales, 897-898, 
número de, TT, 360. 
resistencia, 844-845. 
vibraciones, 851-856. 
Elliot, 862-863, 879, 
Empuje ascensional perfil aislado, 558-564, 
Empuje ascensional: véase perfil de ala, 
Empuje axial, 844, 863-868, 
ТС radiales, 867-868. 
TT, 864-867. 
cojinete de empuje, 866, 
reacción, 865-867, 
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TT acción, 864-865. 
TV doble admisión, 866, 
émbolo compensador, 866, 


Encendido cámara de combustión, 796. 
Energía 
cinética, 46. 
teoría de Einstein, 46, 
de fricción, 52. 
de tránsito, 47-50. 
definición, 45. 
geodésica, 15. 
gravitatoria, 45. 
interna, 46, 
específica, 47. 
nuclear, 677-683. 
nuclear: véase reactor. 
otras formas, 52. 
potencial gravitatoria, 47, 
potencial, 45. 
solar 
con TG, 750. 
Energía eléctrica 
con TG 20-24. 
producción con TG, 379-383. 
producción en Espana, 684, 686. 


Energía interna 

gases perfectos, 68-69, 
Energía total, 686. 

TG, 754-755. 
English Electric, 409, 
Enrejado, 549-550. 

TC axial, 920. 

efecto de, 557, 576, 
Ensayo elemental y completo 

TC, 909-912, 


Ensayo estático y dinámico TM, 195-96. 
Ensayo fluencia, 888-889, 
Entalpfa, 51. 
corrección en gases, 780-782. 
de remanso o total, 73, 
Entropía 
cálculo de incremento, 82-85, 
definición, 82. 
incremento en cualquier proceso, 83-85. 


Equilibrado 
estático y dinámico, 856-859, 
máquina equlibradora, 858-859, 
rotor, 856-859, 
Equilibrio 
radial: véase ecuación, 
térmico, 37-38, 
Equivalente mecánico calor, 58, 
Ericsson, 87, 658. 
Erosión 
TV, 897. 
véase también factor. 
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Escalonamientos 
Curtis, 197, 392-394, 
diseño TV, 445-451, 
velocidad periférica Óptima, 396401, 
aplicaciones, ventajas e inconvenientes, 
[400-401. 
Parsons, 391. 
Raleau, 391. 
TT proyecto, 281-302. 
ТТ, tipos 391-401. 
Zoelly, 391. 
ассібп, 179-181. 
comparación de tipos, 399-401. 
presión, 391-392, 
diseño TV, 425-445, 
reacción, 179-181, 
simétrico, 286-287, 
TC, 612. 
simétrico y álabes simétricos, 612 nota, 
supersónicos, 109-411, 
tipos y esquemas, 393, 
velocidad periférica óptima, 391-401. 
velocidad, 392-394, 
Escher Wyss, 409, 742-743, 757, 831, 871, 
Esdu International, 984, 
Espesor constante, disco, 826-827. 
Esquemas de realización TG 
C-TA/G-TR, 932. 
C-TB/G-TA, 933. 
C-T-G, 928-930. 
C-T-U, 931-932, 
conexión directa y cruzada, 737-742, 


Esquemas de realización: véase t, grupos, 
Esquemas de realiz, TG, 713-715, 736-742, 
[738-739. 
Esquemas de regulación: véase regulación, 
Estabilidad 
TC axial. 
Estado 
metaestable, 648-650. 
Estado de equilibrio, 37, 57-58. 
Estado gaseoso, líquido y sol., 41-42, 
Estado normal, 38-39. 
Estandarización 
centrales eléctricas, 372-373. 
Estator 
ТУ grandes presiones y temperaturas, 869. 
Estelita, 897. 
Estrangulamiento 
Regulación TV, 949-954. 
válvula, 949-950. 
Estrangulamiento: véase proceso. 
Evolución TMT, 983-1004, 
Exergetics Systems, Inc, 984, 
Expansión 
tobera, 251. 
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tubos cilíndricos (с. de Fanno), 260-262. 


Exponente a i. 
teoría modelos, 326, 
Extracciones de vapor, 663-664. 


Factor 
disminución trabajo, 219-220, 512-515, 
erosión, 651, 
TC axial, 609-610, 621. 
Factor recalentamiento, 152, 353-355, 
TC, 233-235. 
TMT, 227-235. 
TT, 228-229, 
Factor utilización TG, 741, 
Fanno: véase curvas. 
Fives Lille-Cail, 941. 
Flameo, 847. 
Flater, 847, 
Fluencia, 886-889. 
Flügel (fórmula), 197. 
Fluido 
ecuación de estado, 41. 
máquinas de 
desplazamiento positivo, 1. 
definición, 1. 
propiedades fundamentales, 37-41, 
Flujo 
mixto TM: véase diagonales, 
múltiple TV, 359-360. 
subsónico, 246-248. 
supersónico, 246-248. 
transónico, 246-248, 
Flujo: véase Lam bién movimiento. 
Foco perturbación, 103. 
Ford Motor Co., 386-387. 
Frecuencia regulación, 958. 
Fuel-oil, combustible TG, 789-790, 
Fuerzas sobre paleta TM axial, 573, 
Función corrección entalpfas, 780-782, 
Función de punto, 38, 
Fundición 
a cera pérdida, 885. 
precisión, 885. 


GHH, 474, 

Galileo, 58. 

Garganta: véase tobera. 

Garrett, 21,32,375. 

Gas Turbine International (revista), 24, 


Gas altos hornos combustible TG, 788-789. 


Gas de síntesis, TC, 492. 
Gas perfecto 
calor específico a pres, y vol, cte, 68-70, 
definición, 42. 
ecuación de estado, 42-44, 
expansión a.i, en tobera, 251-254. 
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expansión real en tobera, 256-257. 
proceso a i., 70-72. 
procesos, 67-73. 
Gas semiperfecto y perfecto, 72. 
Gases contaminantes, 794, 
Gasificación carbón, 998, 1003-1004, 
Gasoductos, TC, 492, 
Gasto 
gas/ vapor en tobera, 257-260, 
intersticial, 204-205. 
Geesthacht, 750. 
Gemini, 895, 
General Electric, 16, 21, 377, 409, 643,653, 
[669, 685, 884, 891, 902, 981, 982. 
General Motors, 386, 904, 
Gernsteinwerk, 760. 
Göttingen, perfiles, 560-562, 564, 
Grado 
centígrados, Fahrenheit, Rankine, 39-40, 
admisión, 186, 205-206, 263-264, 
TT, 352. 
Grado humedad 
TV centrales nucleares, 684. 
aumento con presión inicial, 647-648. 
erosión, 650-651, 
límite máximo, 648. 
Grado humedad vapor de agua, 98, 
Grado reacción 
TC axial, 610-614, 
TC axial 
triángulos velocidad segun g.r. 611-614, 
TM, 179-181, 
construcción disco y tambor, 388-391, 
cte. base a punta, 592-594, 
cte. comp, con remolino libre, 594, 
escalonam, acción, 391-395, 
escalonam, reacción, 391-396. 
mínimo, 410-411. 
selección en TT, 282, 
selección en TV, 409-411, 
teórico, 180, 
variación base a punta en el rem, lib., 588. 
variación en una misma TM, 181, 
Grado reacción: véase álabes a, у г. 
Grado: véase tam bién Kelvin. 
Griffith, 576. 
Grupos TG 
dos ejes, 932-935, 
regulación, 928-935. 
Grupos monoblock, 365, 369, 
Gulf General Atomic, 747. 
Gutehoffnungshútte, 747-750, 


HKW (central), 1001, 
Hartung und Kuhn, 960, 964-965. 
Haynes Stellite, 901, 
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Helio 
TG, 486. 


ventajas como fluido trabajo, 746-750. 


Herón de Alejandría, TV, 10. 
Hidrificación, 998, 
Hidrofoil, 23. 
Hispano-Suiza, 17-18. 
Hitachi, 16, 

Holograffa, 987. 

Hood (crucero a TV), 11. 
Horlock, 577. 
Hovercraft, 24. 

Howell, 609, 

Humedad, control, 684. 


Humedad: véase también grado humedad, 


Huntorf, central acumulación, 493, 


IEC recomendaciones ensayos TV, 127. 
Incineración basuras, 689-691, 
Incremento presión TC axial, 608, 
Ingersoll Rand, 479, 
InterCept Software, 984. 
Intercambiadores, 803-815. 
Intércambiadores: véase regeneradores. 
Interrefrigeradores, 606-607, 730-731, 
selección presiones interm., 507. 
Investigación ТМТ, 983-1004. 


Investigación: véase métodos experiment, 


Inyectores TG, 797-798. 
Irreversibilidad, 57-58. 


Joukowski, fórmula, 565-572. 
Joule, 46. 

Jumbo Boeing, 747, 893, 
Jumo 004: 10, 576, 890. 


Keenan y Kaye, tablas, 467, 785, 
Kelvin, 39-40. 

Klapproth, 627. 

Kluge, 510, 

Kraft Werk Union, 403. 


Laberintos, 204-205, 872.882, 
Laberintos: véase llanta, 
Laminado, 949-950, 
Laser dos focos, 987, 
Laval Turbine Inc., 870. 
Laval: véase también De Laval, 
Lecho fluidizado, calderas, 999-1001. 
Leibstadt, (central nuclear) 678-679. 
Ley apertura válvulas, 955. 
Ley del cono, 921-923,951, 
Leyes 

TV condensación, 923. 
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torsión 
1.9: torbellino libre, 586-588, 595-602. 
2.*: ángulo 0, cte. base a punta, 590-592. 
32: Grado reacción cte., 592-594. 
Límite 
coeficiente presión, 402, 
elástico, 889. 
fatiga, 890. 
n, 402. 
rotura por fluencia, 889, 
superior, caudal TV, 407, 
superior, potencia TV, 401-408. 
Línea de Wilson, 649, 
Línea trabajo TG, 930. 
Liquidación carbón, 998. 
Locomotive Development Committee, 791. 
Locomotoras con TG, 24, 386-387. 
Longitud radial: véase álabes, 
Luz del perfil, 556. 
Luz infinita: véase perfil de ala. 


Llanta como cierre, 204, 836. 
Llanta, 835-837, 


Mach (nümero), 104-105, 326, 346-347, 
Mach: véase también nümero, 
Máquina equilibradora, 858-859. 
Máquinas fluido, 1, 
Masa molecular relativa, 43. 
Mataix, analogía reoeléctrica, 577-78. 
Materiales 
TC, 904-907. 
TG, 900. 
ТМТ, propiedades, 883-886, 907. 
alta temperatura, 883-889. 
cámara de combustión, 901, 
compresores, 900-901, 
discos y tambores, 897. 
Mayer, ecuación de, 70 
McDonnell Douglas, 21, 
Melbourne, 403, 
Mercast, 885. 
Mercurio: véase ciclo. 
Metaestable: véase estado. 
Metales refractarios, 895-896. 
Metalurgia, 883-907. 
Método bidimensional, 554. 
Método unidimensional, 38, 177-179, 
Métodos experimentales 
holografía, 987. 
medición velocidades, 987. 
Mezcla pobre y rica, 777-779, 
Micro Control Systems, 986. 
Milne-Thomson, 566. 
Mitsui Shipbuilding and Eng. Co., 24. 
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Modelos: véase teoría de. 
Módulo de Young, 889. 
Molibdeno, 893. 
Mol, definición, 44, 
Mollier, 96-101. 
Momento 
cinético: véase teorema, 
flexión, 844. 
torsión, 844, 
Monitores control TV, 945, 
Motor perpétuo 
primera especie, 59. 
segunda especie, 76. 
Motores Diesel 
ciclos hibridos, 750-754, 
comparación con TG, 374. 
comparación con TV, 356. 
Motores de reacción 
clasificación, 28-34. 
esquemas, 29. 
Movimiento rot, e irrotacional, 586. 
M.A.N., 19, 22-24, 405-406, 546. 


NASA, 553-554, 557, 560, 564. 
Navegación con TG, 383-385. 
Nimocast, 895. 
Nimonic, 888, 894-895, 901-902. 
Niquel, 894-895. 
Normal: véase punto, estado normal. 
Normas ensayo TV, 127. 
Nümero 
Mach, 105-106, 247-248, 326,346-347, 
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TC, 521-522. 
TC, 913-914. 
TC axial, 617. 
crítico, TC axial, 617. 
difusor, 467-471. 
Parsons, 354-355. 
Prandtl, 326. 
Reynolds, 326-328, 346-347, 561. 
TC, 913-914. 
álabes TC axial, 624. 
escalonamientos 
TC axial, 619. 
selección en TC, 516-517. 
específico revoluciones 
TC centrífugos y axiales, 482-483. 
TC, 341-342, 517. 
TC axial, 517. 
TM múltiples, 346. 
adimensional, 337-341. 
en función de la potencia, 336-337, 
en función del caudal, 334-335. 
formas diversas, relación, 342-344. 
realizable T V, 350-352. 
infinito y finito de álabes, 219-220. 
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revoluciones unitario, 329-330. 
revoluciones, selección TC, 516. 


OECD, centrales nucleares, 678. 
Oerlikon, 409. 

Ohio Power Co. (central), 669. 

Onda choque, 104-106. 

Optimación ciclo regenerativo, 668-669. 
Orificios compensadores, 863. 


PDMS, software, 986. 
PEN, 678. 
Paka, Malasia, 1003. 
Paliers techniques, 373. 
Papel Teledeltos, 577-578. 
Paquetes álabes, vibración, 849-851. 
Paradoja teorfa unidimensional, 512-515. 
Parámetros actuales 
TC, 484-485. 
TT, 351. 
TV contrapresión, 370. 
TV, 643-644. 
centrales con TV, 646-647. 
centrales recalentamiento, 656-657. 
coeficiente caudal, 334. 
coeficiente presión TMT, 332. 
coeficiente presión, 354-355, 
coeficiente recalentamiento TV, 232-233. 
enrejado, 558. 
número álabes TC axial, 624, 
nümero escalonamientos TC, 517. 
paso relativo TC axial, 624. 
pérdidas 
CC de TG, 145. 
rendimiento 
central eléctrica, 134. 
mecánico TG, 145. 
rendimiento TC, 483-484, 619. 
rendimiento interno 
TC axial varios escalonamientos, 145. 
TC radial, 145. 
TG axial, 145. 
rendimiento interno TC, 496. 
rendimiento interno escalonam. TT, 223. 
supererfticos, 657-658. 
críticos tobera, 251-254. 
Parsons, 409, 871, 873. 
TC axial, 9-10. 
primera TV, 11. 
Parsons: véase también nümero. 
Pérdidas 
TG, 145-146. 
TM, 183-213, 224-227, 
TM, resumen, 227, 
álabes móviles 
escalonamiento acción, 193-194. 
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escalonamiento reacción, 194-196. 
central eléctrica, 121-125. 
choque, 650. 
de forma, 189. 
de perfil, 190-191, 
energía cinética, 176 nota, 
externas 
TMT múltiples escalonam., 224-227, 
calor TMT, 225. 
intersticiales TMT, 225-226. 
mecánicas TMT, 224-225, 
fuera punto nominal, 211-213. 
hidraúlicas regenerador, 812-813. 
internas 
entalpía por perd, interst., 203-204. 
escalonamiento TC, 208-211. 
escalonamiento TT, 186-213. 
intersticiales TC, 210-211. 
Intersticiales, 201-205. 
toberas TT, 186-193. 
por choque, 211-213. 


potencia por roz. disco y vent., 206-208. 


presión cámara combustión, 791. 
rozamiento de disco, 205-208. 

salto entálpico roz. disco y vent., 287. 
sobresaturación, 648-650. 

superficie, 189. 

velocidad salida, 196-201. 

ventilación, 205-208. 

volumétricas TT, 226-227. 


Perfil de ala, 554-579. 
TC, 563. 
aislado 
empuje ascensional, 558-564. 
ángulo planeo, 558. 
arrastre y empuje fluido real, 572-575. 
borde de ataque y de estela, 554-555. 
circulación, 566-570. 
coeficiente arrastre, 561-564. 


coeficiente empuje ascensional, 561-564. 


crítico, 562-563. 

correcciones por luz inf. y enrej., 558, 

curva polar, 562. 

empuje ascensional, 558-579. 

en enrejado gas ideal, 566-572, 

fórmulas de Weinig, 564. 

paso relativo, 558. 

relación de forma, 557. 

resistencia inducida, 564. 

simétrico, 554. 
Perfil de ala, nomenclatura, 554-558. 
Perfil de ala; véase empuje y arrastre. 
Perspectivas futuro 

TMT, 984-1004. 

centrales combinadas, 1002-1004, 

centrales nucleares, 1001-1002, 

gasificacióny liquidación carbón, 998. 
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Peso específico, 40-41. 
relativo, 40-41, 
Pfleiderer, 192-193. 
coeficiente presión, 354-355. 
coeficiente velocidad регіѓ. o., 297, 
Pie de los álabes, 837-838. 
Pieza de cierre, 832-833. 
Plank, 76. 
Planos termodinámicos, 38. 
Ts, 85-87. 


Planos termodinámicos: véase diagrama. 
Poder calorrfico combustible, 775-776. 
Politrópica: véase curva. 
Potencia 
en acoplamiento, 236 nota, 
interna 
TC, 235. 
TC un escalonamiento, 224. 
TT, 235. 
TT un escalonamiento, 222. 
Ifmite TV, 357-359. 
máxima TV, 401-408. 
periférica, 172-173. 
TT un escalonamiento, 222-223, 
Potencia específica TG, 55. 
Potencia máxima: véase diseno. 
Power Pac Duet, 22, 
Prandtl, número, 326, 
Pratt and Whitney, 18-20, 33, 381-382, 384, 
[386, 896, 902, 988. 
Precalentadores, 660-669. 
Presión 
ambiente, barométrica, excedente, 40. 
crítica en tobera, 251-253, 
de remanso o total, 74, 
entrada TV, 
clasificación, 360. 
hipercrítica, 658. 
normal, 38. 
relativa, 40. 
salida TV, clasificación por, 362-363, 


Primer principio, 58-62. 
Problemas 
ciclo Carnot TV: 34 (págs. 128-129). 
ciclo Rankine: 5-9 (págs. 129-134). 
toberas: 18-21 (págs. 274-280). 
TG: 11-14 (págs. 157-163); 15 (págs. 
237-238); 17 (págs. 241-243); 22 (págs. 
310-312); 25 (págs. 315-316); 47-50 
[(págs. 761-773). 
TV: 10 (págs. 133-134); 16 (págs. 238- 
241); 23-24 (págs. 312-315); 26-28 (págs. 
317-323); 29-32 (págs. 451-461); 39-46 
[(págs. 692-711). 
TC: 33-36 (págs. 536-542); 37-38 (págs. 
[633-641). 
turborreactores: 1-2 (págs. 34-35). 
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Proceso 
Solvay, 492. 
abierto y cerrado (ciclo), 546-56, 
adiabático-isentrópico, 54-55. 
gases perfectos, 70-72. 
a.i. en conducto fijo, 144 nota. 
compresión diversos TC, 498-504. 
compresión y expansión, 56, 
difusión: véase difusión. 
espontáneo, 76. 
estrangulamiento, 62, 101, 
gases perfectos, 67-73, 
isentálpico, 55. 
isobárico reversible, 83. 
isobárico, isocórico e isotérmico, 54, 
isotérmico gas perfecto, 83. 
politrópico, 55-56, 
reversible e irreversible, 56-58, 
termodinámico, 37. 
Process Diagnostic System, 985, 
Productos combustión 
diagrama, 782-785, 
Programas ordenador 
bombas: PUMPAL, 985. 
calderas: Sistema 140TM, 985. 
centrales: RAPAS, 985. 
funcionamiento TT: TEMAC, 986, 
grupos turbogeneradores: Process Diag- 
[nostic System, 985. 
propiedades agua: WATER, STEAM- 
[CALC, 984, 986. 
turbocompresores: COMPRESSOR, 
[COMPAL, COMPAL-RE, 984-985, 
turbomáquinas térmicas, 983-987, 
Propagación onda sonora, 102-104. 
Propiedades 
gases combustión, 780-782. 
termodinámicas, 46. 
Propulsión a chorro, 25-34, 
Proskura, curvas, 575-576, 
Proteus (TG), 933. 
Proyección 
circular, TM, 185. 
meridional TM, 165. 
Proyecto 
TC axial, 619-625. 
TC radial, método, 515-527, 
TT con escalonam, presión, 411-418, 
TT con escalonam. velocidad, 418-425, 
Proyecto: véase también diseño. 
PUMPAL (software), 985. 
Punto 
crítico vapor de agua, 99, 
diseno: véase punto nominal, 
enturbiamiento, 789. 
inflamación, 789. 
nominal TV, 921-923. 
nominal, 909. 
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nominal, func. fuera del, 909-935. 
triple, 96. 
Punto autoencendido, 789, 


RAF, 998, 1000-1002, 
RAPAS (software), 985. 
Radiales: véase turbomáquinas. 
Radio-axiales: véase diagonales, 
Rankine, 107-121. 
Rateau, 967-968. 
Reacción: véase grado reacción. 
Reactor nuclear 
agua a presión, 680-681. 
agua en ebullición, 681-682, 
alta temperatura, 682-683. 
ciclo TG, 745-747, 
Helio, 746-750. 
modular, 1002. 
nuclear, 680-683. 
perspectivas, 1001-1002, 
primera generación, 680681, 
reproductor, 683. 
segunda generación, 682-683, 
Recalentamiento 
número de recal. 654-656, 
Recalentamiento: véase factor, ciclo, coef, 
Recta de Willans TV, 924, 
Recuperación 
tobera, 248-251, 
Refinerfas 
TC, 493. 
Refrigeración 
TC, 496-507. 
álabes TG, 718-719. 
álabes, 835-896, 
externa TC, 497-498, 505-507. 
externa, 505-506. 
interna TC, 496-504. 
mixta TC, 498. 
Regenerador, 715, 719-721. 
TG, 803-815. 
de placas, 804-805. 
eficiencia, 719-721. 
estudio económico, 813-815, 
rotativo, 805-806. 
tubular, 804, 
cálculo número tubos, 812, 
diseno, 807-813, 
Regulación 
TC, 937-945. 
by-pass, 943, 
caudal cte., 938 
desconexión a la red, 945, 
estrangulamiento, 938-939, 
expulsión gas, 944, 
número de revoluciones, 940-941. 
orientación álabes fijos, 942. 
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orientación álabes móviles, 942-943, 
presión salida cte., 938-939. 
retorno de gas, 944-945. 
zona estable, 938-943, 
zona inestable, 943-945. 
TG, 976-982. 
BECONTROL30, 982. 
SPEEDTRONIC MARK II, 981-982. 
by-pass, 977. 
estrangulamiento, 97 8. 
velocidad cte., 978-979. 
velocidad y temperatura, 980-981, 
TMT, 937-982. 
TV 
by-pass, 949, 956-957. 
condensación y extracción, 976. 
condensación (esquema), 969-971. 
condensación, 969-974. 
contrapresión, 974-975. 
cualitativa TV condensación, 951. 
cualitativa TV contrapresión, 951-954. 
cualitativa, 949-954. 
cuantitativa, 966, 
esquemas, 969-976. 
estrangulamiento, 949-954, 
extracción, 969. 
mixta, 949, 955-956. 


TV gran potencia, cualitativa, 953-954. 
TV, 13,945-977. 

astática, 959. 

centrales, 946-949. 

central, esquema, 947. 

i cuantitativa, 925-926. 
escalonam, cálculo, 416. 
fines, 957-962. 
isodroma, 959-960. 
manual y automática, 937. 
métodos, 949. 
presión cte., 960-962, 
presión, 966. 
regulador velocidad, 963-966. 
velocidad, 960. 


Regulación: véase también corona de. 
Relación 


compresión 

TC, 143, 493-496. 

máxima en TC axiales, 627. 
cubo, 616-617. 
expansión TG, 145. 
forma, 557. 
1/d TT, 301-302, 351-352. 
potencias TG, 141-142, 


Rendimiento 


Rankine 
aumento con presión inicial, 117,119- 
[121. 
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comparación соп с. Carnot, 113-114. 
TC centrífugos y axiales, 481-482. 
TG 
ciclo recalentamiento intermedio, 734- 
[36. 
ciclo refrigeración intermedia, 731-733, 
adiabático e isotérmico TC, 504, 
caldera, 123. 
ciclo agua y mercurio, 675-676. 
ciclo expansión isotérmica, 727-728. 
combustible-bornes, 121 -125. 
combustión, 791. 
conductos, 123, 
difusor, 464-467, 
energético combinado, 688-689. 
enrejado, 574-575. 
global central térmica, 123; 
interno 
TC un escalonamiento, 223, 
TC, 619. 
TG ciclo compresión isotérmica, 726. 
TG, 145. 
TT múltiples escalonam., 227-235. 
TV, 123. 
cielo recalentamiento interm., 7 34-736, 
escalonamiento TC, 220. 
escalonamiento TT, 216-217. 
función coef. presión, 355. 
idem sin pérd. en conductos, 146-154, 
motor-TG con pérd. en conductos, 1 46. 


mecánico TT y TC, 236. 
mecánico TV, 123. 
mecánico 124. 
mejora con temp. de entr. y recal., 658. 
periférico TC un escal., 224. 
periférico TT un escal., 221-222. 
periférico ópt. escal. reacción, 292-297. 
perif. óptimo escal. acción, 287-292. 
propulsivo, 27, 
térmico 
TV, 108-109. 
ciclo Brayton, 139-141. 
ciclo Rankine, 112-113. 
ciclo compresión isotérmica, 724-725. 
ciclo recalentamiento, 651-652, 
ciclo regenerativo Brayton, 7 16-721. 
ciclo, 78. 
turbina ideal, 123-125. 
térmico ciclo, 180. 
termodinámico propulsión, 28. 
tobera, 188-193, 
total TT y TC, 236-237. 
volumétrico TC, 226-227. 


Resistencia 


constante, disco, 825-826. 
corrosión, 884. 
discos, 821-828. 


Ir 


INDICE ALFABETICO 


eje, 844-845. 

fluencia, 886. 

tambor, 828-830. 
Resistencia: véase perfil de ala, 
Resonancia, 846-847. 
Reversibilidad, 56-58, 
Reynolds 

nümero, 326-328, 346-347. 

paradoja en tobera, 259, 
Rodete 

Siroco, 511, 

TC materiales, 905, 

TC, tipos, 485-489. 
Rolls-Royce, 932. 
Rotor, 817-821. 

equilibrado, 856-859. 

tambor, 819-821. 

discos, 817-819. 
Royal Aircraft Establishment, 10, 576. 
Rozamiento de disco: véase pérdida, 
Ruston 155-157, 800-801. 


Salisbury, 643. 
Salto cónico, 106. 
Salto entálpico 
energético total, 175-176. 
interno TT, 216-217. 
interno escal. TC, 220. 
periférico 171, 213-214, 
periférico escal. TC, 217-219. 
periférico escal. TT, 214-216. 
Salto interno: véase salto entálpico int. 
San Angelo, Texas, 758. 
Saras (refinerfa), 754-755. 
Schenck, 858-860, 
Schlieren, 105. 
Sección crítica tobera, 251-254, 
Sección merid., transv.: véase corte, 
Segmentos toberas, 954-955. 
Segundo principio, 75-82. 
aumento de entropía, 88-90, 
enunciados de Clasius, Plank y Thom- 
[son, 76, 
Semejanza 
dinámica, 325-342, 
geométrica, 325-328. 
Semejanza cinématica, 325-342, 
Semejanza: véase teoría modelos, 
Semiaxiales: véase diagonales. 
Siemens, 544, 
Siroco (rodete), 511, 
Sistema 140 TM, 985. 
Sistema aislado, 88-91, 
Sistema difusor: véase difusor. 
Sistema drenaje, 655. 
Sistema drenaje: véase también drenaje. 
Sistema energía total, 606. 
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Sistema energía total: véase energía total. 
Sistema termodinámico, 52, 
abierto y cerrado, 52, 
aislado en régimen permanente, 54, 
aislado, 53, 
dinámico y estático, 53. 
Sobrealimentador: véase turbosobre. 
Sobresaturación del vapor, 648-650. 
Sobresaturado: véase vapor. 
Software TMT, 983-987. 
Software: véase programas, 
Solar, TG, 378. 
Solución problemas TG con y sin tab., 93. 
Solvay, proceso, 492, 
Sonido: véase velocidad, 
Soplante, 8. 
Soplante: véase turbosoplante. 
SPEEDTRONIC MARK II, 981-982. 
Stal-Laval, 22, 383, 386, 546-548. 
Stečkin, 25. 
Ste&kin, 464, 
Stellinger Moor, 691, 
Stodola, 513,921, 
Subenfriamiento: véase vapor sobresat, 
Sulzer, 25, 484, 493, 553, 603, 755, 872, 
[878, 908, 987. 
Supercríticos: véase parámetros. 
Superficie intere, calor en regener., 913. 
Superposición TV, 363, 
Supersónica: véase corriente, 


TC axial, número escal., 619, 
TG 
corrosión, 744. 
refrigeración, 718-719. 
TG problemas: 21 (págs. 310-12), 26 (315- 
[16). 
TML, 378, 369-371, 579. 
TMT, construcción, 817-882. 
ТМ: véase también grado de reacción. 
TT 
axiales ventajas, 351-352, 
selección grado reacción, 282, 
un escalonamiento, proyecto, 281-302. 
TV 
acción 
problemas 23-24, (312-315), 27-28 
[(319-23). 
un escal., diseño, 302-310, 
comparación motor Diesel, 356. 
compound, 359-360. d 
construcción barata y cara, 354, 
esquemas diversos, 361-365, 
flujo múltiple, 359-360. 
número revoluciones, 359. 
potencia unitaria, 356-359, 
precio por kW instalado, 357, 
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problemas: 23-24 (págs. 3 12-315). 


reacción, problema 26 (págs. 317-319). 


reducción dimensiones, 356-357. 
típica, 349-352. 

Tabla 
2.1: Masa molec., R y dens, gases, (43). 
2-2: Calor específico algunos gases, (99). 
141: Valores críticos aire y agua, (256). 
9-1: Números espec. rev. relación, (343). 
11-1: Choque normal gas perfecto (468). 
17-3: Propiedades agua y mercurio, (673 ). 
19-1: Propiedades comb. Ifquidos, (790). 
19-2: Valores diseno CC de TG, (802). 
22.1: Aleaciones Molibdeno, (893). 
22.2: Aleaciones Nimonic, (894-895). 
22-3: Composición de aleaciones, (896). 
22.5: Comp. de aleaciones TG, (903). 
22.6: Materiales TG y temp. máx., (904). 


Tablas 

aire, 93-96. 

gas, 467, 785-787. 
Tambor TT, 388-391. 
Tambor, materiales, 897. 


Tambor: véase construcción, rodete, rotor, 


Tanden-compound: véase TV. 
Techdata, 984. 
Technical Software, 984. 
Teledeltos, 577-578. 
TEMAC (software), 986. 
Temperatura, 39. 

de remanso o total, 74, 


entrada TG, influjo en rend., 149-150. 


entrada TV, clasific, según, 360. 


entrada y sal. TG, inf, en rend., 150-151. 


escalas de, 40. 

normal, 38. 

saturación vapor de agua, 98. 
teoría molecular de la materia, 38. 


Teorema 
Joukowski, 566-572. 


cant, mov., propulsión a chorro, 26-28, 


momento cinético, 169-170, 174, 
Teoría 
modelos, 325-348, 560-564. 
Teoría molecular 
temperatura, 39. 
presión, 39-40. 


Teoría unidimensional 

TC axial, 609. 

paradoja, 219-220. 
Teoría unidimensional: véase met. unid. 
Tercer principio, 91-92. 
Termodinámica 

primer principio, 58-62, 

resumen, 37-106, 

véase también segundo principio. 
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Termodinámica: véase tercer principio, 91. 
Teste (ciclo combinado), 156-157. 
Texaco, 998. 
Thomson, 76. 
Titanio, 895. 
Titan (TG), 378. 
Título de vapor, 98. 
Tobera, 245-280. 
TT, 263-264. 
coeficiente de velocidad, 188-193. 
convergente y divergente, 247-248. 
desviación chorro, 264-266. 
diseño, 266-274. 
garganta, 246-248. 
sección crítica, 251-254. 
segmento, 954-955. 
Torbellinador, 793-800. 
Torbellino libre, 586-588, 595-602, 
diseño, 595-601. 
Torbellino relativo TC, 512. 
Torsión álabes, 301-302, 581-594. 
Torsión: véase álabes, leyes. 
Trabajo 
compresión TC, 494. 
de flujo, 47-48. 
mecánico, 48-50. 
periférico, 171-174, 213-214. 
Trabajo bomba, 100. 
Transformación conforme, 578. 
Transporte, TG, 383-387. 
"Trayectoria abs, part. f. en rod., 4, 6. 
Triángulos velocidades, 165-168. 
TC axial, 611-614. 
TC centrífugos, 521-522. 
escalonamientos acción, 283-285. 
ideales, 287-290. 
reales, 290-292, 
escalonamientos reacción 
reales, 295-297. 
ideales, 292-95. 
velocidad 
escalonamientos acción, 291. 
escalonamientos reacción, 293. 
Triedro intrínseco, 3-4. 
Tunel de viento, 560-562, 576, 578-579, 
[900, 908. 
transónico y supersónico, 553. 
Turbina Curtis: véase escalonamiento, 
Turbina de gas 
Garrett, 375. 
TML, 378. 
acererías, 375. 
acumulación de energía, 24-25. 
aplicaciones aeronaúticas, 18-23, 25-36. 
aplicaciones, 37 4-388. 
automóviles, 24. 
ciclo abierto sencillo, 15-16. 
combustibles, 17, 787-791. 
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energía total, 754-755. 

func, fuera punto nominal, 927-935. 
generalidades, 15-25. 

helio, 486. 

intercam biadores de calor, 803-815. 
investigación, 17. 

inyectores, 797-798, 

libre, 22, 

locomotoras, 24, 

marinas, 24, 383-385, 935. 
pérdidas, 145-146, 

perspectivas futuro, 990-996, 
potencia límite, 381, 

regulación, 976-982. 

relación expansión, 145. 
rendimiento interno, 145. 
rendimiento mejora continua, 16. 


Turbina de gas: véase ciclo Brayton. 


cámaras combust., ciclos, regeneradores. 


Turbina de vapor 


De Laval, 12. 
acción, 12. 
aplicaciones, 365-372. 
balance energético, 121-125. 
centrales eléctricas, 370-372. 
centrales nucleares, 684-685. 
condensación, 12, 362, 
doble flujo, 14. 
extracción regulada, 365. 
factor recalentamiento, 232-233. 
regulación, 951-954. 
cono del gasto, 921-923, 
contrapresión 
esquemas diversos, 367, 
contrapresión y extracción, 366. 
contrapresión, 362, 368-369, 686-688. 
cross-compound, 685. 
cuerpo turbina, 896, 
desarrollo histórico, 642-644, 
disco y tambor, 388-391, 
diseño a potencia máxima, 401-408. 
dispositivo de giro, 863. 
doble flujo, 14. 
ensayo de recepción, 127, 
escape libre, 362, 
extracción 
regulación, 926, 968-969. 


extracción autom, y no autom,, 364-365, 


func, fuera punto nominal, 920-926. 
generalidades, 10-15. 

historia, 10-12. 

industriales 366-370. 

leyes, 923, 

marinas, 12. 

marinas, regulación, 957, 966-967, 
multicelular, 388-391. 

perspectivas, 995-996, 
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puntos de control, 945-946, 
reacción pura, 10. 
reacción, 11. 
regulación, 13, 945-977, 
tfpica, 408, 
vapor de escape, 363-365. 
Turbina de vapor: véase regulación. 
Turbina libre, 750-751. 
Turbinas térmicas 
Ljungstróm, 546. 
mixta (radial y axial), 547-548. 
Ljungstróm, 546, 
flujo en rodete, 543. 
giro único, 545. 
radiales, 543-548. 
radiales, Siemens, 544, 
Turbinia (barco propulsado por TV), 11. 
Turbo (Firma), 19. 
Turbocompresor 
Centac, 475-476. 
accionamiento con TG, 387-388. 
alta presión, 9. 
axial, 475-485, 603-641, 
Demag, 477. 
ángulo de desviación, 604, 
bombeo, 919, 
coeficiente empuje y caudal, 614-616. 
curvas deduc, analft., 918-920, 
desarrollo histórico, 10. 
difusión controlada, 628, 
estimación rápida dimens., 620-622, 
grado reacción, 610-614. 
nümero Mach,617. 
número específico revoluciones, 617, 
relación de cubo, 616-617. 
resumen diseño en 15 puntos, 623-625. 
supersónico, 625-628. 
transónico, 628. 
valores óptimos de coeficientes, 620, 
axial, comp. con centrifugo, 485. 
bombeo, 482. 
centrífugo, 473-542, 
características, 480, 
descripción, 485492. 
diseño, 515-527. 
velocidad periférica máxima, 518-519. 
centrífugo, ángulo f, 518-531. 
centr. curvas deduc, analít., 917. 
gasificación, 476-485, 
comparación con V, 2-3, 
comparación con c, alternativo, 473. 
curvas características, 481-482, 909-920. 
diagonales, 478-479. 
diagonal, Ingersoll Rand, 479. 
diagrama de Eckert, 519-520. 
dimensiones principales, 518-523, 
ejes, materiales, 906. 
ensayo elemental y completo, 909-912, 


б чш ы 
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func. fuera punto nominal, 909-920, 
generalidades, 9, 

materiales diafragma, carcasa, rod., 905, 
materiales, 904-907. 

número escalonamientos, 516-517. 
número revoluciones, 516, 

perspectivas, 889-890, 989-990, 
radiales, empuje axial, 867-868, 
radiales: véase TC centrífugos, 

radial: véase TC centrffugo. 

regulación, 937-945. 

relación compresión, 143, 493-496, 
rendimiento interno, 143, 

rendimiento adiabático e isotérmico, 504, 


Turbocompresor GHH, 477, 
Turbocompresores, aplic., 492-493. 
Turbocompresor: véase ángulo 2. 
Turbocompresor: véase refrigeración. 
Turbofán, 21. 
Turbohélice, 19, 21, 29, 33. 
Turbomáquinas 
axiales, 549-579, 
definición, 5. 
clasificación, 2-8, 
centrípetas y centrífugas, 8. 
resumen, 8, 
según compresibilidad fluido, 2. 
según dirección flujo en rodete, 4-7. 
según sentido cesión energía, 3. 


definición, 1. 
desarrollo cilíndrico, 550. 
diagonales, 5-6, 
func, fuera punto diseno, 909-935. 
generadoras 
definición, 3, 
hidraúlicas 
definición, 2, 
motoras 
definición, 3. 
pérdidas, 183-213, 224-227. 
radiales, definición, 4, 
térmicas definición, 2-3, 
perspectivas, 903-1004. 
regulación, 937-982, 
software, 983-987, 


Turborreactores 
Avon, 380. 
Stelkin (libro), 464. 
cámaras combustión, 794-796. 
anular, 794-796, 
difusor entrada, 464. 
doble flujo, esquemas diversos, 31. 
energía eléctrica, 20-24. 
investigación, 18-19. 
turbofán, 32-33, 
uno y doble flujo, 29-33. 
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Turborreactores: véase mot, reacc., prop. 

Turbosobrealiment., 17-18, 750-754. 

Turbosoplantes, 8, 492, 475-476. 
clasificación, 476, 

Turismos, TG, 386. 

Tyne (turbohélice), 19, 


UCPTE, 372. 
UFA, 1001-1002, 998. 
UNESA, 696. 
URSS, 744, 799, 834, 
ciclo binario agua-freón, 671. 


USA 
ciclo binario agua y mercurio, 676. 
unidades supercríticas, 658. 
Unidades energía y trabajo, 49. 


Valor límite 
ángulo 8, TV, 405. 
1/d, TV, 403. 
Válvulas diagrama apertura, 954-955, 
Válvulas reductoras presión, 962. 
Van der Waals, ecuación, 45, 
Vanadio, 884. 
Vapor de agua 
diagrama Ts, 99-100. 
diagrama Mollier, 96-101, 
expansión en tobera, 255-256, 
Vapor sobresaturado, 648-650. 
Varax, TC, 605. 
Velocidad 
absoluta, 166. 
absoluta, componentes, 6-7, 
аі. TT, 220-221. 
crftica en tobera, 251-254, 
deformación, 887, 
limitador, 966-969, 
media en tobera, 248-251, 
periférica máxima, 390. 
TC, 518-519. 
periférica óptima 
escalonam, Curtis, 396-401. 
periférica, 167. 
relativa, 166, 
sonido, 101-102. 
TC axial, 618, 
en tobera, 251-254. 
Velocidad: véase coeficientes, 
Ventilador, 8, 
comparación con TC, 2-3, 
Venturi, 941, 
Vibraciones 
álabes, 845-851, 
modos, 848-849. 


INDICE ALFABETICO 


discos, 851. 
paquete álabes, 848-851. 


Vitumenous Coal Research Inc., 791, 


Volumen específico, 40-41, 
normal, 39. 
definición en SI y ST, 41. 


WATER, software, 96,984. 
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Weining, fórmulas, 564. 

Westinghouse, 379, 404, 655, 880, 884, 
(956,985. 

Westland Aircraft, 24, 

Wilson (línea), 649. 

Willans (recta), 924. 

Worthington, 382. 

Wright, 627. 

Wiirgassen (central nuclear), 403. 
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Fig. 







AN iaa 


} ISOTERMAS 





РС ^ Ms CN 
2.27 .—Explicación del diagrama S CN X=1 
de Mollier. w LINEAS DE X - cle 


Diagrama hs o diagrama de Mollier (1) 


Este diagrama se presta más que ningün otro para calculos cuantitativos de las MT. Este 
diagrama se emplea para determinar el volumen específico, el grado de humedad, la entalpía, 
los saltos entálpicos y con ellos los trabajos mecánicos. En él 


2.19. 


La curva límite inferior pasa por el origen de coordenadas. De todo el plano hs sólo se 
incluye en el diagrama de Mollier la zona ütil en los cálculos técnicos, como se ha querido 
indicar con el rectángulo sombreado en la figura 2-27. 


En la región del vapor hümedo las isobaras coinciden con las isotermas y se separan en la 
curva límite superior (véase la citada figura). 


Siendo por definición dh — du + pdv + vdp y en un proceso isobárico dh — du + 
+ раду = T ds se tendrá: 


En el gas perfecto las isotermas e isentálpicas coinciden, y son paralelas al eje 5; tendencia 
que muestran también las isotermas del vapor de agua a medida que el punto se aleja de 
la curva límite superior (a medida que el grado de sobrecalentamiento aumenta). 


Las diferencias de entalpías, importantísimas en los cálculos termodinámicos (determi- 
nación del trabajo de una TMT, etc...) se representan por segmentos en vez de áreas, como 
en el plano Ts, En esta propiedad estriba la ventaja más grande de este diagrama. 

El proceso de estrangulamiento tan importante en la técnica (véase página 62) se repre- 
senta por una paralela al eje s. 

En este diagrama se trazan las isobaras, isotermas, isócoras y las líneas de calidad de vapor 
constante, de manera que localizado un punto por dos propiedades cualesquiera, pueden 
leerse las restantes propiedades en el diagrama. 


Los rendimientos térmicos que en el diagrama Ts se obtienen como relación de áreas se 
hallan más fácilmente en el diagrama hs como relación de segmentos. 


Velocidad del sonido 


La compresibilidad de un gas está íntimamente relacionada con la velocidad de propagación 
del sonido en el mismo. La velocidad del sonido es la velocidad de propagación de las pequeñas 
perturbaciones, o sea, de aquellas perturbaciones que consisten en una variación pequeña de 
los parámetros del gas en comparación con los valores de estos parámetros en la corriente im- 
perturbada. Si, por ejemplo, en cualquier lugar de un medio gaseoso tiene lugar una elevación 


(1) Un diagrama de Mollier en unidades S/ acompaña a esta obra. 
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de la presión, esta perturbación se propaga en todas direcciones por el gas en forma de una 
onda de pequeñas perturbaciones. La velocidad de propagación de esta onda, o velocidad del 
sonido, según la física es: 


_ | dp 
а= — 
dp 


donde dp incremento de presión en la onda acústica: 


(2-81) 


dp incremento de densidad correspondiente a dicho incremento de presión. 


En las ondas sonoras el proceso de compresión y expansión es tan rápido que el intercambio 
de calor entre el gas de la onda y el gas o cuerpos circundantes es mínimo, y prácticamente el 
proceso puede considerarse adiabático. Además en las ondas débiles, que estamos estudiando, 
la variación de estado del gas es relativamente pequeña y, por tanto, las pérdidas por rozamiento 
también lo son, es decir, en una primera aproximación el proceso puede considerarse no sólo 
adiabático sino también isentrópico. En un proceso a.i, si se supone у = cte, según la Ec. 
(2-44), 


= С (2-82) 
rn 
donde C _ constante. 
Por tanto 
р=Ср? 
y diferenciando: 
dp- Cy рї ! dp 
y utilizando la Ec. (2-82) 
do p 
y finalmente, teniendo en cuenta (2-81), y la ecuación de los gases perfectos, 
a= Iz Y yRiT (2-83) 


Si se toma para el aire y=1,4 y Ң = 286,9 J/kg - K, se tendrá: 


a= VTAHSB yT 


es decir, la fórmula aproximada 
a=20 yT (2-84) 


Es un gas perfecto la velocidad del sonido es función solamente de la temperatura. 


2.20. Propagación de la onda sonora u onda producida por una pequeña perturbación 


Los flujos de gran velocidad (sónicos o supersónicos) se presentan frecuentemente no sólo 
en balística y astronáutica; sino también en los TC, TV y ТС; siendo, por tanto, el estudio 
de estos flujos importante para el diseñador de estas máquinas. 


Supongamos (fig. 2-28) que en una partícula infinitesimal o foco puntual de perturbación 
P se produce una perturbación, y que sucesivamente: a) el foco de perturbación P se mantiene 
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—» DIRECCION DEL MOVIMIENTO DFL FOCO DE 
PERTURBACION — — 





(d) 


Fig. 2-28.—Propagación de una onda de presión producida por una pequeña perturbación: 
(a) foco de perturbación fijo; (b) foco de perturbación se mueve con velocidad menor que la 
velocidad del sonido, c < а: (c) e = a; (d) e> a. 


fijo (fig. 2-28-a); b) se mueve con velocidad menor que la velocidad del sonido, о lo que es 
igual con velocidad menor que la velocidad de propagación de la onda de perturbación que se 
origina (fig. 2-28-b); c) se mueve con velocidad igual a la del sonido (fig. 2-28-c); y finalmente 
d) con velocidad mayor que la del sonido (fig. 2-28-d). 


А | 276 
El cociente Ма ==к conoce соп el nombre de numero de Mach 


La perturbación puede originarse, por ejemplo, cuando una partícula material aumenta 
repentinamente de volumen, creando una compresión a su alrededor. 


a) Figura 2-28-a: Foco de perturbación inmóvil (c —0). 


La perturbación se propaga en forma de una onda esférica. Los diferentes frentes de onda 
constituyen, pues, esferas concéntricas. 


b) Figura 2-28-b: Régimen subsónico (с < a, Ma < 1), 
El foco de perturbación P se mueve con velocidad с; al cabo de un tiempo t ha recorrido 


un espacio PP'— ct. En la figura se ha dividido el intervalo t en cuatro intervalos iguales 


t t ct 

T En el instante ru el foco de perturbación ha recorrido una distancia La perturbación 
se propaga desde cada posición que ocupa el foco con la velocidad а; de manera que el frente 
de onda al transcurrir un tiempo se halla en una esfera de centro P y radio at, Las restantes 


р 3t 
perturbaciones se iniciaron en tiempos "7, У mE más tarde, y sus ondas respectivas se en- 
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TS at at 3at : 
cuentran en el interior de esferas de radios 7, >= — respectivamente. En este caso la 


perturbación llega al punto P' antes de que llegue al mismo punto el foco que la produce. 


Dicho con otras palabras, en el caso de velocidades subsónicas (c < al, la partícula, por de- 
cirlo así, anuncia su llegada por medio de una onda de presión, que llega antes que ella; de 
manera que el fluído que se encuentra aguas abajo puede adaptarse, al menos parcialmente, 
al movimiento de la partícula. 


€) Figura 2-28-c: Régimen transónico (c — a, Ma — 1) 


El foco puntual de perturbación llega al punto P' al mismo tiempo que la perturbación. El 
frente de onda es siempre tangente a un plano normal a la dirección del movimiento, llegando 
simultáneamente a este plano las perturbaciones originales en los diferentes puntos de la tra- 
yectoria PP”. 


d) Figura 2-28-d: Régimen supersónico (с > a, Ma > 1). 


La velocidad с del foco es mayor que la velocidad a del sonido. Como en los casos anteriores, 
cuando el foco se encuentra en P se origina una onda esférica de presión: pero en el tiempo t 
que invierte el cuerpo en llegar al punto Р' la partícula ha recorrido una distancia mayor que el 
radio de la esfera de centro P y radio at. Al pasar el foco de perturbación por los puntos inter- 
medios entre P y P' se originan ondas esféricas, cuyos frentes de onda en el instante t se hallan 


За а at 


dibujados en la figura con radios Fuar EAr y respectivamente. Así se origina un frente de 


onda cónico con vértice en Р“. El semiángulo de este cono: 


at а 1 
Ө —arc sen —— = — arc sen — = arc - sen ——— 
ct c Ma 


se conoce con el nombre de angulo de Mach, y la generatriz del mismo cono se denomina 
línea de Mach 


En la corriente supersónica la perturbación queda concentrada en el interior de este cono, 
llamado cono de perturbación, y no se transmite al exterior del mismo. 


En el movimiento permanente de un cuerpo en régimen subsónico se establece una distri- 
bución continua de presión y velocidad. En régimen supersónico el cono de perturbación cons- 
tituye una superficie de discontinuidad. 


2.21. La onda de choque 


Si las dimensiones del cuerpo (perfil de ala, por ejemplo), son tales que ya no puede consi- 
derarse como un obstáculo pequeño, se origina enfrente del mismo el llamado salto de con- 
densación u onda de choque, a diferencia de la onda de las pequeñas perturbaciones estudia- 
das en la sección anterior, 


Tal es el caso de un proyectil o un perfil de ala de avión que se mueve en el aire. En estos 
casos la velocidad final del cuerpo puede considerarse como el resultado de pequeños impulsos 
de velocidad. Estos incrementos originan impulsos de presión que se propagan en todas direc- 
ciones en forma de una onda acústica. Este es también el caso de un émbolo que se mueve en 
un cilindro, y al que se le comunica un pequeño incremento de velocidad, el cual origina una 
onda de presión, que se propaga por el cilindro, poniendo en movimiento a las sucesivas partícu- 
las de fluído por donde va pasando la onda. 


Si un cuerpo se mueve a velocidad constante en un fluído, sumando al conjunto cuerpo y 
fluído una velocidad igual y de sentido contrario a la del cuerpo, el fenómeno mecánico no se 
ha alterado, siendo ahora el fluído el que se mueve alrededor del cuerpo estacionario, Ahora 
bien, aunque la velocidad del cuerpo, por ejemplo, de un perfil de ala, o lo que es lo mismo, 
la velocidad del fluido en el infinito alrededor del cuerpo estacionario, sea subsónica, si esta 
velocidad se aproxima a la velocidad del sonido, es posible que en un cierto punto alrededor 
del cuerpo la velocidad del fluído exceda la velocidad del sonido, y entonces el flujo se hace 
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Fig. 2-29 —Perfil bañado por corriente super- 
sónica: onda de choque 


muy complejo, originándose perturbaciones de gran importancia, que afectan el empuje ascen- 
sional y el arrastre del perfil de ala. Este mismísimo fenómeno puede tener lugar, por ejemplo, 
en un ТС, pudiendo con ello quedar grandemente afectado su rendimiento, 


En la onda de choque los parametros del gas y su velocidad cambian bruscamente. La velo- 
cidad disminuye bruscamente y la presión por el contrario aumenta bruscamente también, El 
fenómeno se estudia mejor considerando el caso recíproco, cuerpo en reposo y corriente en 
movimiento, El fenómeno es análogo al de un chorro que choca con una pared, con la diferen- 
cia de que en nuestro caso la velocidad del fluido no se anula, sino que disminuye en la direc- 
ción normal al salto. 


El frente del salto tiene un espesor de unos 107% mm en un gas real, y divide la corriente en 
dos partes: aguas arriba del salto la corriente está imperturbada, y aguas abajo hasta llegar al 
cuerpo la corriente está perturbada con un aumento de presión, de densidad y de temperatura. 
La corriente fluye sobre el cuerpo después del salto. Antes del salto el cuerpo no tiene influjo 
alguno sobre la corriente. Suele decirse, como ya se ha indicado, que la corriente supersónica 
incide “ciegamente” en el obstáculo; mientras que la corriente subsónica se deforma antes de 
llegar al obstáculo, y se prepara para realizar el flujo sobre el mismo. A esto se debe el aumento 
de la resistencia о arrastre que experimenta un cuerpo, por ejemplo un avión, al acercarse a la 
velocidad del sonido (barrera del sonido). 


Según la forma del cuerpo u obstáculo y la velocidad de la corriente incidente puede origi- 
narse: а) el salto normal: en el cual el frente es normal a la dirección de la corriente ($ = 90°), 
y b), el salto cónico, representado en la figura 2-30 en que (4 < 907), En general, el salto 
tiene forma curva no rectilínea, como en la figura 2-29 acercándose en la parte central a un 
salto normal. 


Para una misma velocidad de la corriente incidente la disminución de la velocidad es mayor 
en el salto normal que en el cónico, hasta tal punto que en el primero, aguas abajo, la velocidad 
siempre es subsónica, mientras que en el segundo puede ser subsónica о supersónica, aunque 
en todo caso menor que aguas arriba. 


En el frenado que la corriente experimenta en la onda de choque se originan pérdidas impor- 
tantes, por lo cual la presión del fluído después del salto es menor que en el caso isentrópico, 
mientras que la temperatura es mayor. 


El ángulo ĝ [fig. (2-30)] depende del número de Mach Ma, antes del salto y del angulo а del 
perfil según la siguiente relación 


Maj sen? 5—1 





tga= сїў (2-85) 


14 Maj (aL sen? y) 


En esta fórmula se basa el método de determinación de la velocidad de la corriente super- 
sónica, fotografiando el flujo por el método Schlieren, que aprovecha los cambios de refracción 
de la luz producidos por los cambios de densidad para fotografiar la onda de choque. En la fo- 
tografia se mide $; conocidos à y fi, en la Ec. (2-85) se despeja May. 
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cy>a 
с;$а 


SALTO CONICO 
Fig. 2-30.—Onda de choque con salto de presión cónico. 


A medida que aumenta el ángulo del borde de ataque del perfil & el angulo f aumenta, es 
decir, la intensidad de la onda crece. Si el ángulo & excede un valor máximo, la onda se des- 
prende del cuerpo y en su parte central toma una forma aproximada al salto normal. Si el 
ángulo à sigue aumentando toda la onda toma la forma del salto normal aumentando inten- 
samente las pérdidas. 


Los perfiles aerodinámicos para corrientes subsónicas tienen el borde de ataque redondeado 
y el borde de estela afilado para evitar el fenómeno de separación con la consiguiente formación 
de remolinos y aumento de pérdidas. Los perfiles para corrientes supersónicas, por el contrario, 
deben tener el borde de ataque afilado, dependiendo la disminución de las pérdidas más de la 
parte frontal del cuerpo, según la discusión anterior. 


